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Resumen
Los sistemas de inyección directa han sido uno de los aspectos principales
en el desarrollo de los motores diésel actuales, debido a su influencia en los
procesos de atomización y evaporación del combustible. El estudio de todos los
fenómenos físicos y químicos que ocurren durante los pocos milisegundos que
dura el proceso de inyección diésel contribuye a una mejor comprensión del
mismo, y por tanto, un mejor control del proceso de combustión (i.e. mejora
de la eficiencia energética y reducción de las emisiones contaminantes).
A pesar de su importancia, existen aún muchas incertidumbres respecto al
flujo interno y al proceso de formación de la mezcla aire-combustible debido
principalmente a la complejidad de su medida experimental, a causa de las pe-
queñas dimensiones de los orificios de los inyectores diésel, las altas presiones
de inyección utilizadas (i.e. altas velocidades del combustible) y el comporta-
miento transitorio debido al movimiento de la aguja. Por ello, se recurre con
cada vez más frecuencia al estudio computacional mediante simulaciones de
CFD (computational fluid dynamics).
El objetivo de la tesis es el estudio comparativo del proceso de inyección de
tres geometrías de toberas de inyector diferentes mediante un novedoso código
de cálculo CFD con malla adaptativa utilizado para el estudio del flujo interno
y del chorro diésel, en condiciones no evaporativas y evaporativas, y arrojar luz
en la relación entre la geometría de las toberas y las constantes de calibración
de los diferentes sub-modelos utilizados (atomización, coalescencia, evapora-
ción, etc.) en la simulación. La particularidad de este código CFD y el motivo
por el cuál se ha elegido para la presente tesis es la generación automática de
la malla mediante el algoritmo de AMR (adaptive mesh refinement) presente
en el propio código, refinando el mallado en aquellas zonas donde, debido a
la presencia de importantes gradientes de velocidad, concentración, etc., se
requiera mayor precisión.
Los resultados computacionales muestran un buen ajuste con los datos
experimentales, especialmente en el caso del estudio transitorio del flujo in-
terno, donde el algoritmo AMR ha permitido la generación dinámica de la
malla y con ello el movimiento de la aguja del inyector sin afectar a la calidad
de la misma. Además, el estudio computacional del chorro diésel mediante
una aproximación euleriana-lagrangiana con tres geometría de toberas dife-
rentes ha permitido generalizar la calibración de los modelos de chorros para
cualquier sistema de inyección (inyector) al relacionar la variación de los pa-
rámetros de los modelos con las condiciones de inyección.
Resum
Els sistemes d’injecció directa han sigut un dels principals aspectes en el
desenvolupament dels motors dièsel actuals, a causa de la seua influència en
els processos d’atomització i evaporació del combustible. L’estudi de tots els
fenòmens físics i químics que ocorren durant els pocs mil·lisegons que dura
el procés d’injecció dièsel contribueix a un millor enteniment del mateix, i per
tant, a un millor control del procés de combustió, una millora de la eficiència
energètica i una reducció de les emissions contaminants.
Malgrat la seua importància, hi ha encara moltes incerteses respecte al
flux intern i el procés de formació de la mescla aire-combustible degut princi-
palment a la complexitat de la mesura experimental, a causa del les menudes
dimensions dels orificis dels injectors dièsel, les altes pressions d’injecció em-
pleades (i.e. altes velocitats del combustible) y el comportament transitori de-
gut al moviment de l’agulla. Per això, es cada volta mes freqüent d’utilització
de ferramentes computacionals com les simulacions CFD (computational fluid
dynamics).
L’objectiu d’aquesta Tesi és l’estudi comparatiu del procés d’injecció de
tres geometries de toveres d’injectors diferents mitjançant un innovador codi
de càlcul CFD amb malla adaptativa utilitzat per al estudi del flux intern i de
l’esprai dièsel, en condicions no evaporatives i evaporatives, i aclarir la relació
entre la geometria de les toveres i les constants de calibratge dels diferents sub-
models utilitzats (atomització, coalescència, evaporació, etc.) en la simulació.
La particularitat d’aquest codi CFD i el motiu pel qual s’ha elegit per a la
present Tesi es la generació automàtica de la malla mitjançant un algoritme
AMR (adaptive mesh refinement) present en el propi codi, el qual permet el
refinat de la malla en aquelles regions que degut a la presencia d’importants
gradients de velocitat, concentració, etc., es requereix major precisió.
Els resultats computacionals mostren un bon ajustament amb les dades
experimentals, especialment per al cas del estudi transitori del flux intern,
on el algoritme AMR ha permès la generació dinàmica de la malla i en con-
seqüència el moviment de l’agulla del injector sense afectar negativament la
qualitat d’aquesta. A més, l’estudi computacional de l’esprai mitjançant una
aproximació euleriana-lagrangiana amb tres geometries de toveres diferents ha
permès generalitzar el calibratge dels models d’esprai per a qualsevol sistema
d’injecció (injector) al relacionar la variació dels paràmetres dels models amb
les condicions d’injecció.
Abstract
One of the main aspects in the development of modern diesel engines has
been the direct injection systems, due to its influence in the atomization and
evaporation processes. The study of all physical and chemical phenomena in-
volved in the scarce milliseconds that the diesel injection last allows a better
understanding of the injection. Therefore, it allows a better control of the com-
bustion process (i.e. a higher energy efficiency and lower pollutant emissions).
Despite its relevance, there are however many uncertainties regarding the
internal flow and the air-fuel mixing process, caused by the small size of the
injector ducts, the high injection pressures (i.e. high velocities in the ducts)
and the transient nature of the diesel injection influenced by the needle lift.
Hence, the use of numerical simulations provides invaluable data to improve
the knowledge of the process. Therefore, CFD (computational fluid dynamics)
simulations are each day commoner.
In order to achieve the purpose of the present thesis, a comparative study
of the injection process of three different diesel nozzles through a new CFD
code, which simplifies the mesh creation and endows the simulation with the
possibility of a dynamic mesh through the use of an AMR (adaptive mesh
refinement) algorithm that refines the mesh where high gradients of the physi-
cal fields (velocity, concentration, etc.) exist, has been performed. This study
has allowed to study the internal flow and diesel spray (in evaporative and
non-evaporative conditions) and enlightened the relation between the nozzle
geometry and the calibration parameters of the different sub-models used in
the simulations (atomization, coalescence, evaporation, etc.).
The computational study shows a good agreement between the experimen-
tal data and the computational results, in particular for the transient internal
flow study, where the AMR algorithm has allowed a run-time mesh generation
and thus the study of the needle lift without a negative influence in the mesh
quality. Furthermore, the computational study of the diesel spray through an
eulerian-lagrangian approach with three different nozzle geometries arose the
existing relation between the spray sub-models and the nozzle geometry, so
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Capítulo 1
Planteamiento de la tesis
1.1. Introducción
Las últimas décadas se han caracterizado por una sensibilización cada vez
mayor de la sociedad y la industria sobre la problemática de las emisiones
contaminantes y la eficiencia energética [1-6]. Esto ha dado a lugar, en el
sector automovilístico, a nuevas regulaciones cada vez más restrictivas, como
la nueva normativa europea, Euro 6. Por ello, hay un gran esfuerzo por parte de
la industria y los centros de investigación en el desarrollo de diversas medidas,
entre las que se encuentra la evaluación de nuevos sistemas de inyección que
permitan mejorar el proceso de formación de la mezcla aire-combustible, y con
ello, el posterior proceso de combustión [7-11] que posibiliten la fabricación de
nuevos motores más eficientes y que conlleven un menor impacto ambiental.
Gracias a estos avances, los motores diésel son hoy en día uno de los motores
de combustión más eficientes [12].
Los sistemas de inyección directa han sido uno de los aspectos principales
en el desarrollo de los motores diésel debido a la posibilidad de controlar la
auto-ignición del combustible inyectado en la cámara de combustión. El estu-
dio de todos los fenómenos físicos y químicos que ocurren durante los pocos
milisegundos que dura el proceso de inyección diésel contribuye a una mejor
comprensión del mismo, y por tanto, un mejor control del proceso de com-
bustión (i.e. mejora de la eficiencia energética y reducción de las emisiones
contaminantes). Muchos de los avances conseguidos en los últimos años se de-
ben al uso de nuevos diseños y nuevas condiciones de operación, por ejemplo,
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la reducción del tamaño de los orificios de las toberas diésel, llegando a tama-
ños cercanos a 100 𝜇m, y el aumento de las presiones de inyección hasta 300
MPa [13]. Estos cambio en el diseño y funcionamiento de los nuevos inyectores
diésel tienen una gran influencia tanto en el flujo interno, como en el chorro
diésel. Por ello, es habitual el estudio del comportamiento del inyector diésel
en condiciones no evaporativas y evaporativas (no reactivas), aún cuando no
son situaciones directamente extrapolables a las de funcionamiento real de un
motor, de forma que se puede caracterizar el sistema de inyección en general
y el inyector diésel en particular en un caso sencillo y obtener información
precisa del proceso de formación de la mezcla aire-combustible.
A pesar de su importancia, existen aún muchas incertidumbres respecto al
flujo interno y al proceso de formación de la mezcla aire-combustible debido
principalmente a la complejidad de su medida experimental, la cual viene
afectada por diversos factores que se exponen a continuación:
Las pequeñas dimensiones de la cámara de combustión en los motores
actuales dificultan la medición directa.
La alta temperatura, así como la alta presión del gas de la cámara de
combustión.
Las pequeñas dimensiones de los orificios de la tobera que pueden llegar
a diámetros cercanos a 100 𝜇m y longitudes alrededor de 700 𝜇m.
La alta presión de inyección utilizada en los sistemas actuales conlleva
una alta velocidad del combustible dentro y a la salida de la tobera, que
puede acercarse hasta los 800 m/s y dependiendo de la geometría de la
tobera favorecer la aparición del fenómeno de la cavitación.
El proceso de inyección en condiciones reales tiene una duración del
orden de milisegundos o inferior en el caso de las inyecciones piloto. Por
este motivo el flujo está influenciado por la dinámica de la aguja, sobre
todo durante el inicio y el final de la inyección.
Debido a las limitaciones inherentes al estudio experimental se recurre ca-
da vez con más frecuencia al estudio computacional, mediante simulaciones de
CFD (computational fluid dynamics) se estudia el flujo interno en los inyec-
toes diésel [14-19] y el comportamiento del chorro diésel [20-25]. No obstante,
como se expondrá en la Sección §2, dedicada a la revisión bibliográfica, el
estudio computacional no esta exento de problemas (e.g. en el modelado de
los procesos físicos o en el coste computacional de las simulaciones).
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1.2. Antecedentes
Dada la gran importancia del proceso de inyección diésel en el comporta-
miento global del motor, se han realizado en el Departamento de Máquinas
y Motores Térmicos de la Universitat Politècnica de València, a lo largo de
los últimos años, numeras tesis doctorales sobre el comportamiento hidráulico
del inyector [26-32], así como estudios experimentales y computacionales del
comportamiento del chorro diésel [33-45] y sus implicaciones sobre el proceso
de combustión [46-49].
Dentro de los distintos trabajos realizados en el departamento, existen dos
tesis doctorales que son más afines y suponen claros antecedentes al trabajo
desarrollado en esta tesis sobre el modelado del flujo interno en inyectores
diésel. El primero de ellos es la tesis elaborada por Salvador [28], titulada
«Estudio teórico experimental de la influencia de la geometría de toberas de
inyección diésel sobre las características del flujo interno y del chorro». Este
estudio se enfoca en la mejora de la comprensión de las condiciones operativas
y geométrica de la tobera de inyección que influyen en el comportamiento hi-
dráulico, así como el comportamiento macroscópico del chorro. Inicialmente,
Salvador llevó a cabo un amplio estudio experimental empleando un extenso
abanico de toberas diseñadas para aislar la influencia relativa de diversos pa-
rámetros geométricos. Posteriormente, este estudio se complementó mediante
el uso de simulaciónes tridimensional del flujo interno, permitiendo justificar
y correlacionar las tendencias observadas experimentalmente y de este modo
profundizar en los aspectos más importantes del flujo cavitante.
El segundo trabajo es el estudio realizado por Martínez [30], titulado «Es-
tudio computacional de la influencia del levantamiento de aguja sobre el flujo
interno y el fenómeno de la cavitación en toberas de inyección Diesel». En
su Tesis, Martínez realizó un extenso estudio computacional para poner a
punto el modelo de cavitación implementado en OpenFOAM [50] para las
condiciones de inyección presentes en motores diésel, logrando de esta manera
predecir el comportamiento del fluido y la aparición de la cavitación en condi-
ciones cuasi-estacionarias y en condiciones transitorias con levantamientos de
la aguja.
Respecto al modelado del chorro diésel, hay que resaltar la tesis de Chávez
Cobo [41], titulada Modelado CFD Euleriano-Lagrangiano del chorro diesel
y evaluación de su combinación con modelos fenomenológicos y unidimen-
sionales. En este estudio Chávez Cobo utiliza una aproximación Euleriana-
Lagrangiana con el código comercial Star-CD [51] para simular el chorro diésel
similar a la utilizada en la presente tesis. Para reducir las exigencias compu-
tacionales relacionadas con el tamaño de la malla, Chávez Cobo recurre al
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acople de la simulación 3D del chorro diésel con un modelo 1D para calcular la
velocidad axial del gas proveniente de la teoría de chorro gaseoso Pastor2008.
1.3. Objetivos
El trabajo llevado a cabo para la presente tesis persigue varios objetivos.
En un primer momento, como paso necesario antes de abordar el objetivo
principal, se realiza un estudio comparativo a nivel experimental del proceso
de inyección de tres geometrías de toberas de inyector diferentes. Para este
estudio, se utilizan técnicas experimentales, tales como la medida de la tasa de
inyección, Mie-scattering para la visualización del chorro líquido (condiciones
evaporativas y no evaporativas) y Schlieren para la visualización del chorro
evaporado (condiciones evaporativas).
Posteriormente se utilizan los datos experimentales para realizar la puesta
a punto y calibración de un un novedoso código de cálculo CFD con malla
adaptativa, llamado CONVERGE [52], utilizado para el estudio del flujo in-
terno y del chorro diésel, en condiciones no evaporativas y evaporativas. La
particularidad de este código CFD y el motivo por el cuál se ha elegido pa-
ra la presente tesis es la generación automática de la malla del dominio por
el propio código, eliminando el tiempo asociado a la generación de la malla
por parte del usuario. La malla generada (ver Sección §4.5) es de tipo octree
y adaptándose a las características del flujo mediante un algoritmo de AMR
(Adaptive mesh refinement), permitiendo refinar automáticamente la misma
en función de las condiciones dinámicas de variables físicas, como la tempera-
tura y la velocidad. Esta función permite el uso de mallas altamente refinadas
localmente donde las condiciones físicas lo requieren en cada instante tempo-
ral, ahorrando tiempo computacional frente al caso de una malla refinada de
manera homogénea globalmente. Esto permite optimizar el coste computacio-
nal de la simulación y realizar así estudios sobre el chorro diésel en tiempos
razonables para la industria en las etapas de diseño e implementación.
Como objetivo principal de la presente tesis se persigue arrojar luz en la
relación entre la geometría de las toberas y las constantes de calibración de
los diferentes sub-modelos utilizados (atomización, coalescencia, evaporación,
etc) en la simulación.
1.4. Estructura de la tesis
Con el objetivo de facilitar la comprensión y seguimiento del trabajo rea-
lizado en la presente tesis, así como de los resultados derivados de la misma,
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se ha dividido el documento en 6 capítulos.
Una vez establecidos los objetivos y antecedentes de la tesis en el pre-
sente capítulo, en el capítulo 2 se realiza una revisión bibliográfica, donde
se muestra un resumen de los aspectos más importantes relacionados con la
inyección diésel. En primer lugar se describen los principales componen del
sistema de inyección directa más utilizados en la actualidad, common-rail y
su funcionamiento. A continuación se exponen los estudios experimentales y
computaciones más representativos centrados en las características del flujo
interno en toberas de inyección diésel y su caracterización mediante coeficien-
tes adimensionales. Se prosigue haciendo énfasis en los estudios más relevantes
hasta la fecha sobre el chorro diésel, los regímenes de atomización, sus caracte-
rísticas macroscópicas y microscópicas, así como los estudios computacionales
sobre el tema. Finalmente, se complementa el capítulo con una pequeña des-
cripción de las propiedades físico-químicas del gasóleo y la situación en el
contexto actual.
En el capítulo 3, se describen las herramientas y técnicas experimentales
empleadas a lo largo de esta tesis. En primer lugar, se muestra la determi-
nación de la geometría de las toberas de inyección diésel mediante la técnica
desarrollada en el departamento donde se utilizan moldes de silicona con su
posterior visualización con la técnica de microscopía electrónica. En segundo
lugar, se describen las herramientas experimentales y su base teórica para la
caracterización hidráulica del flujo interno. Para finalizar, se explican las ca-
racterísticas de la instalación de alta presión y alta temperatura donde se han
llevado a cabo las medidas de visualización del chorro diésel.
El capítulo 4 se centra en la metodología de cálculo empleada con CON-
VERGE para la realización de las simulaciones y su optimización tanto para
el flujo interno como para el chorro diésel. Para ello se aborda la descripción
de los distintos fenómenos que han de ser modelados en las simulaciones, tales
como turbulencia, atomización, evaporación, etc. Para finalizar el capítulo 4
se acomete la descripción de las características propias de la malla generada
automáticamente por CONVERGE y el algoritmo de mallado empleado por
el código.
En el capítulo 5 se exponen tanto los resultados experimentales como
los resultados computacionales obtenidos a lo largo de la presente tesis. En el
primer apartado, se introducen los tres inyectores diésel utilizados durante el
presente trabajo y se exponen y comparan los resultados experimentales obte-
nidos para cada uno de ellos. En el segundo apartado, se aborda la exposición
de los resultados referentes a las simulaciones de flujo interno. Para ello, en
primer lugar se expone la optimización obtenida en condiciones estacionarias
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a máximo levantamiento de aguja y en segundo lugar se muestra el estudio
transitorio del fenómeno de inyección diésel. En el tercer apartado, se expone
el estudio para la optimización de la simulación del chorro diésel. Este apar-
tado se compone de los estudios preliminares sobre el efecto de los diferentes
parámetros numéricos y los parámetros físicos de los submodelos para la simu-
lación del chorro. El capítulo se finaliza con la inclusión de un anexo donde se
muestran todas las gráficas experimentales, así como una descripción general
del estudio estadístico ANOVA y del diseño de experimentos utilizados en la
presente tesis.
Por último, en el capítulo 6 se exponen a modo de resumen las conclu-
siones más importantes extraídas de los resultados del capítulo anterior. A
su vez, se proponen posibles líneas de trabajo futuro encaminadas a seguir
profundizando en el conocimiento del proceso de inyección diésel.
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Fundamentos del proceso de
inyección en motores diésel
2.1. Introducción
En el presente capítulo, se abordan los fundamentos del proceso de in-
yección en motores diésel. Para ello, se ha dividido en cuatro apartados. En
el primer apartado, se realiza una descripción de los principales sistemas de
inyección, prestando especial atención al sistema common-rail, al ser el más
empleado en la actualidad.
En el segundo apartado, se realiza una recopilación bibliográfica de los es-
tudios más importantes sobre las características del flujo interno en inyectores
diésel, así como del modelado computacional del flujo interno mediante CFD
(computational fluid dynamics), publicados hasta la fecha.
Una vez abordadas las características del flujo interno, se procede en el
tercer apartado a realizar una recopilación bibliográfica de los estudios más
relevantes sobre las características del chorro diésel (atomización, evaporación,
...), su relación con el flujo interno y de su modelado computacional mediante
CFD.
Finalmente, se complementa el capítulo con una pequeña descripción de
las propiedades físico-químicas del gasóleo y la situación en el contexto actual
con las nuevas regulaciones y el uso del biodiésel.
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2.2. Sistemas de inyección diésel
En el funcionamiento de un MEC (motor de encendido por compresión),
el sistema de inyección es uno de los aspectos más importantes [1, 2]. Su
funcionamiento determina la entrega de combustible al motor diésel, así como
afecta en gran medida al proceso de formación de la mezcla entre el aire y
el combustible, y su posterior combustión. Resulta evidente, por lo tanto, su
enorme influencia sobre el rendimiento del motor y la formación de emisiones
contaminantes.
Todo sistema de inyección ha de cumplir las siguientes funciones básicas
[3, 4]:
Introducir el combustible en el interior de la cámara de combustión se-
gún una ley, denominada tasa de inyección, que va a definir el compor-
tamiento de las diferentes fases de la combustión en sincronismo con el
movimiento del pistón.
Atomizar el combustible para aumentar la superficie en contacto con
el aire caliente tras la etapa de compresión y acelerar de esta forma la
evaporación.
Mezclar el combustible con el aire disponible en la cámara de combus-
tión.
Los sistemas de inyección se pueden clasificar en dos grupos dependiendo
en como se suministra el combustible en la cámara de combustión: de inyección
indirecta e inyección directa (ver Figura 2.1).
En los motores de inyección indirecta (Figura 2.1a), la cámara de com-
bustión se compone de dos partes diferenciadas unidas por un conducto de
comunicación: la precámara (se encuentra habitualmente en la culata del mo-
tor) y la cámara de principal (entre la cabeza del pistón y la culata). Durante
la carrera de compresión, el aire pasa del cilindro a la precámara a través del
conducto de comunicación, adquiriendo un movimiento turbulento en forma
de vórtice provocado por la geometría de la misma, facilitando el proceso de
mezcla entre el aire y el combustible. Por lo tanto, en este tipo de sistemas, no
recae sobre el inyector la función de atomizar el combustible, y por lo tanto, la
presión de inyección no tiene tanta importancia como en los sistemas de inyec-
ción directa. Por ello, estos sistemas suelen emplear inyectores mono-orificio
con un diámetro de en torno a 1 mm y presiones de inyección relativamente
bajas (20-40 MPa).
2.2. Sistemas de inyección diésel 15
Por el contrario, en los motores de inyección directa, se prescinde de la
precámara, por lo que, la cámara de combustión (que se encuentra labrada
en el pistón) no se encuentra dividida y la inyección se realiza directamente
en ésta. El aire introducido a través de los conductos de admisión circula a
velocidades cercanas a los 25 m/s; por consiguiente, los niveles de turbulencia
desarrollados son prácticamente despreciable en comparación con la turbu-
lencia desarrollada en los motores de inyección indirecta. Este hecho obliga
al empleo de sistemas de inyección más avanzados que permitan mejorar la
atomización del chorro diésel; y consigan que sea el campo convectivo del com-
bustible y no el aire quien se responsabilice del proceso de mezcla. Para ello, se
emplean toberas multiorificio con diámetros cercanos a las 100 𝜇m y presiones
de inyección de hasta 300 MPa [5].
(a) Inyección indirecta (b) Inyección directa
Figura 2.1: Esquema de tipos de motor diésel [6].
En la actualidad, los motores de inyección directa, debido a que tienen un
mayor rendimiento, han desplazado a los de inyección indirecta en el mercado
[2]. Este hecho se debe a unas menores pérdidas de calor ocurridas en los
motores de inyección directa debido a la menor relación superficie/volumen y
a la ausencia de pérdidas de presión de los gases al pasar por el conducto de
comunicación (característico de los motores de inyección indirecta).
2.2.1. Sistemas de inyección directa en motores diésel
Existen diferentes sistemas de inyección directa disponibles en el mercado,
cada uno con distintas características y diseños. Se listan a continuación los
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más utilizados en la actualidad, así como las propiedades más relevantes de
cada uno de los sistemas:
Sistemas de acción directa o Rotary Pump:
• Estan compuestos por una bomba de alta presión que suministra el
combustible al inyector (cuyo único objetivo es la atomización del
mismo).
• El principal inconveniente de este tipo de inyectores es la imposi-
bilidad de regular adecuadamente la presión de inyección, la cuál
depende del régimen de giro de la bomba.
• Debido a que el inicio de la inyección viene gobernado mediante la
propia presión del combustible, cuando la fuerza que ejerce sobre el
asiento de la aguja del inyector supera la fuerza de pretensión del
muelle situado en el inyector, el funcionamiento del motor también
modifica el inicio de la inyección.
• Estos sistemas fueron los primeros en usarse en motores de inyec-
ción directa, sin embargo, debido a sus inconvenientes se ha ido
descartando su uso con el paso del tiempo.
Sistemas bomba-inyector Unit Injector :
• Se caracteriza por combinar la bomba de combustible y el inyector
en un mismo dispositivo, fijado en la culata del motor.
• El émbolo de la bomba de combustible se acciona directamente a
través del árbol de levas.
• El inicio y la duración de la inyección están controlados mediante
una electroválvula (o válvula solenoide) colocada en cada inyector.
Lo cuál permite controlar la inyección electrónicamente a traves
de la ECU (Electronic Control Unit), independientemente de la
posición del pistón y del cigüeñal. Permitiendo además desconectar
individualmente los cilindros del motor, durante el funcionamiento
a carga parcial.
• Otra de las ventajas de este sistema de inyección es que permite
alcanzar altas presiones de inyección de hasta 160 MPa.
Sistemas bomba-tubería-inyector o Unit Pump:
• Son una variante del sistema anterior (bomba-inyector) en el que la
bomba y el inyector están conectados mediante una pequeña línea
de alta presión.
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• Igual que en el sistema anterior, el sistema bomba-tubería-inyector
también permite la obtención de altas presiones de inyección, así
como el controlar el inicio y la duración de la inyección median-
te una válvula solenoide colocada en cada una de las bombas de
combustible de cada uno de los cilindros.
Sistemas de acumulación:
• Se basan en acumular combustible a una determinada presión en
un depósito localizado entre la bomba de combustible y el inyector.
El depósito permite amortiguar las oscilaciones de presión gene-
radas por la bomba, así como las generadas por la inyección de
combustible.
• La bomba de combustible es accionada por el cigüeñal y se encarga
únicamente de aumentar la presión del combustible.
• El inyector (controlado electrónicamente) es el encargado tanto de
la dosificación del combustible como de su atomización.
• El sistema de inyección más usado en la actualidad, el common-rail,
es de este tipo.
Una vez descritos los principales sistemas de inyección directa, se va a rea-
lizar especial énfasis en el sistema common-rail, debido a que es el sistema de
inyección diésel predominante en la actualidad en el sector de turismos y en el
de vehículos industriales, al ser el sistema que mejor cumple los requerimientos
del sector automovilístico [7].
2.2.2. El sistema common-rail
En la Figura 2.2 se muestra un esquema genérico de un sistema common-
rail, con sus principales componentes. Una bomba de baja presión, habitual-
mente alojada en el depósito de combustible, aspira el combustible del depósito
y alimenta a una bomba de alta presión. La bomba de alta presión es acciona-
da por el cigüeñal del motor y suministra el combustible al raíl (common-rail)
que actúa de depósito de acumulación.
El common-rail permite, como se ha mencionado anteriormente, amorti-
guar las oscilaciones de presión generadas por la bomba, así como las generadas
por la inyección de combustible a través de los inyectores. Estas oscilaciones
de presión son del orden de los megapascales [8-10].
El raíl dispone de un sensor de presión y una válvula de regulación. La
ECU es la encargada de registrar la presión del raíl y de adecuarla a la presión
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deseada a través de la válvula de regulación: Si el valor de presión registrado
es superior al valor deseado, la válvula de regulación se abrirá (permitiendo la
salida de combustible hacia el depósito). Por el contrario, si el valor registrado
es inferior al deseado, la válvula de regulación permanecerá cerrada (provo-
cando un incremento de la presión al acumularse el combustible procedente
de la bomba de alta presión).
Además existen limitadores de flujo en el raíl, uno por inyector, que de-
tienen el suministro de combustible a los inyectores en caso de que se detecte
fugas o una inyección continua.
Figura 2.2: Esquema representativo de un sistema common-rail [11].
A su vez, la ECU controla independientemente la apertura y cierre de los
inyectores que están conectados al raíl por pequeñas líneas de alta presión
(típicamente entre 100 y 200 mm de longitud). Una pequeña parte del com-
bustible que alimenta a los inyectores a través de estas líneas de alta presión se
utiliza para el control hidráulico de los inyectores (levantamiento y descenso
de la aguja), retornando al depósito de combustible al finalizar la inyección,
por ello se conoce como caudal de retorno. No obstante, la mayor parte del
combustible es inyectado directamente en la cámara de combustión.
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Además, el control de la inyección mediante la ECU posibilita la flexibi-
lidad de las inyecciones, permitiendo la inclusión de inyecciones piloto que
tienen el fin de reducir el tiempo de retraso, reduciendo, a su vez, el ruido
producido por la combustión [12] y las emisiones de NOx; asimismo, el uso de
post-inyecciones sirve como reductor de hollín [8] o para la regeneración de
filtros de partículas.
2.2.3. Inyectores common-rail
De todos los elementos introducidos en la sección anterior §2.2.2, el más
complejo y significativo para el proceso de inyección es el inyector. De el
dependerán los principales procesos: la calidad de la atomización, la mezcla
aire-combustible, y de su posterior combustión. Los elementos más destacados
que componen un inyector common-rail son los siguientes:
Tobera del inyector: Generalmente una tobera multi-orificio, de entre 5
y 10 orificios.
Aguja: Tiene la función de controlar la cantidad de combustible que
atravesará los orificios.
Servomecanismo: Este mecanismo está compuesto por un actuador (so-
lenoide o piezoeléctrico), un volumen de control y una válvula. La ECU
actúa directamente sobre este elemento para controlar la apertura y el
cierre de la inyección.
Varilla: La varilla transmite el movimiento desde el servomecanismo has-
ta la aguja.
La Figura 2.3 muestra el principio de funcionamiento del servomecanismo
de un inyector common-rail durante las diferentes fases de una inyección.
El combustible procedente del raíl se bifurca en dos conductos al entrar al
inyector. Un conducto desciende hacia la parte baja del inyector, alimentando
a la tobera, mientras, el otro alimenta al volumen de control, a través de un
orificio calibrado de entrada. Además, el volumen de control, dispone de otro
orificio calibrado conectado a la línea de retorno (baja presión), el flujo del cuál
es controlado por la válvula solenoide/piezoeléctrica. El sistema se compone
adicionalmente de un muelle que ejerce una fuerza descendiente sobre la aguja.
Cuando el sistema está en reposo (el solenoide/piezoeléctrico no está ac-
tivado), la válvula se encuentra cerrada y la presión del combustible en el
volumen de control es igual a la presión en la tobera. Además, debido a que
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el conjunto pistón-aguja se encuentra en su posición más baja (evitando la
inyección), el área en la parte superior de la varilla es mayor que el área co-
rrespondiente en la tobera, generándose una fuerza descendiente (a la cuál hay
que añadir a la generada por el muelle).
Durante la apertura, la ECU envía una señal al servomecanismo para acti-
var el solenoide/piezoeléctrico; la válvula se abre; y el combustible del volumen
de control escapa por la línea de retorno. Como consecuencia, la presión en
el volumen de control es inferior a la existente en la tobera, desplazándose el
conjunto pistón-aguja hacia arriba cuando la descompensación entre las pre-
siones genera una fuerza ascendente que contrarresta la del muelle. Una vez
el conjunto pistón-aguja se desplaza, los orificios de la tobera se desbloquean,
empezando la inyección y manteniéndose mientras el solenoide/piezoeléctrico
se mantenga activo por la ECU.
Figura 2.3: Funcionamiento del servomecanismo de un inyector common-rail
[3].
Una vez cesa la señal de la ECU, se desactiva el solenoide/piezoeléctrico;
la válvula se cierra; y el combustible no puede escapar del volumen de control.
Por lo tanto, la presión en el volumen de control va aumentando debido al
aporte de combustible por el conducto de entrada que lo conecta con la línea
de alta presión, en unos pocos microsegundos dicha presión vuelve a ser la
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del raíl. Cuando la fuerza neta generada por las diferentes presiones en cada
una de las secciones y la generada por el muelle es descendiente, el conjunto
pistón-aguja se desplaza hacia abajo bloqueando los orificios, y deteniendo la
inyección.
Inyectores con accionamiento de tipo solenoide
Se muestran en la Figura 2.4 los principales componentes de un inyector
solenoide: el portainyector (en el que se alojan el racor de alta presión, el filtro,
el cuerpo, el muelle y la varilla), la tobera y la válvula electromagnética. El
combustible accede al inyector a través del filtro y se bifurca en dos conductos.
Por un lado, se encuentra un conducto que alimenta la parte baja del inyector
(tobera) y por otro lado, se alimenta el volumen de control en la parte superior
del inyector.
Precisamente, la válvula electromagnética se muestra en mayor detalle en
la Figura 2.5, esta servo-válvula consta de dos posiciones (abierta y cerrada) y
dos conductos calibrados (como se ha mostrado anteriormente genéricamente):
un conducto de entrada al volumen de control (E) y uno de salida del volumen
de control (S). Además, el volumen de control se aloja directamente sobre la
aguja, lo que mejora la respuesta dinámica y facilita la realización de múltiples
inyecciones.
Inyectores con accionamiento de tipo piezoeléctrico
Los principales componentes de un inyector piezoeléctrico se pueden ver
en la Figura 2.6: la válvula piezoelectrica (consistente en el actuador piezo-
eléctrico, el amplificador hidráulico y la válvula de control), el portainyector
y la tobera. A diferencia de en el caso de los inyectores solenoide, el efecto
piezoeléctrico permite reemplazar algunos elementos móviles (como la varilla)
por el cristal piezoeléctrico, el cual se comprime o expande dependiendo de
la diferencia de potencial que se aplique. Su principio de funcionamiento es
similar al descrito anteriormente, la principal diferencia es que conducto de
salida (S) del volumen de control se bloquea por el cristal piezoeléctrico y no
por la válvula solenoide.
Los inyectores piezoeléctricos han tenido un fuerte crecimiento en el mer-
cado de los sistemas de inyección common-rail debido a las siguientes carac-
terísticas:
Rápida respuesta a las señales de apertura y cierre, permitiendo estra-
tegias de inyecciones más sofisticadas (asociadas a la reducción de ruido
y emisiones).
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Figura 2.4: Principales componentes de un inyector solenoide [13].
Buena precisión en los desplazamientos de la aguja, el cristal piezoeléctri-
co permite desplazamientos del orden de nanómetros variando la tensión
eléctrica aplicada.
Ausencia de desgaste tras millones de ciclos.
2.3. Flujo interno en toberas de inyección diésel
A la hora de estudiar el proceso de inyección diésel, la tobera es el elemen-
to principal a considerar, de ella depende en gran medida el comportamiento
del chorro diésel [14-18] y por ello es ampliamente estudiada. No obstante,
las reducidas dimensiones de las toberas diésel, las altas velocidades del com-
bustible en su interior, así como las altas presiones utilizadas, dificultan su
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Figura 2.5: Válvula solenoide de un inyector common-rail [13].
estudio. Por ello, como se muestra en el presente apartado, el estudio del flujo
interno ha sido realizado históricamente desde un punto de vista polivalente,
combinando herramientas experimentales, teóricas y computacionales.
2.3.1. Toberas de inyección diésel
Las toberas de inyección diésel en la actualidad se pueden clasificar en dos
grandes grupos dependiendo de su geometría [16]: toberas saco y toberas VCO
(Valve Covered Orifice). El primer tipo se puede dividir de acuerdo al tamaño
del saco en mini-, micro- y nano- saco.
En la Figura 2.7 se puede observar cómo en las toberas VCO la aguja
reposa directamente sobre los orificios, impidiendo el paso de combustible. Sin
embargo, en las toberas saco, la aguja no bloquea directamente los orificios,
sino que cierra sobre la pared de la tobera, estando los orificios conectados
por el saco. Estas diferencias de diseño conllevan importantes diferencias en
el flujo interno a bajos levantamientos de aguja:
Mayores pérdidas de presión, así como mayor sensibilidad a los levanta-
mientos de aguja en las toberas VCO, incluso a altos levantamientos de
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Figura 2.6: Principales componentes de un inyector piezoeléctrico [13].
la aguja de 100 - 150 𝜇m [19], mientras que en las toberas saco [20] se ob-
serva una independencia de los parámetros del flujo con el levantamiento
de la aguja por encima de 50 - 75 𝜇m.
Cuando la aguja sufre deformaciones desplazándola a una posición ex-
céntrica, se producen grandes variaciones en el flujo entre los orificios de
las toberas VCO [21]. Sin embargo, en las toberas saco, el combustible
almacenado en el saco ayuda a reducir las posibles diferencias producidas
por la posición de la aguja.
Por contra, el combustible almacenado en el saco puede llegar a la cá-
mara de combustión, aún en el caso de que la aguja esté impidiendo el
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Figura 2.7: Tipos de tobera (VCO y saco) [13].
flujo, produciéndose pequeñas combustiones incontroladas. Esto motivó
la división mencionada anteriormente para las toberas saco, a fin de re-
ducir las fugas de combustible (reduciendo el tamaño del saco) mientras
se mantiene un compromiso con las diferencias de flujo entre orificios.
Se muestran en la Figura 2.8 los parámetros geométricos mas importante
de los orificios de una tobera de inyección diésel: diámetro de entrada 𝐷𝑒,
diámetro de salida del orifico 𝐷𝑜, longitud del orificio L y radio de acuerdo
𝑟𝑒. Con el objetivo de cuantificar la conicidad de las toberas diésel, se define
el factor, k-factor, de la siguiente manera:
𝑘 − 𝑓𝑎𝑐𝑡𝑜𝑟 = 𝐷𝑒 −𝐷𝑜10 [𝜇𝑚] (2.1)
Para finalizar con las características de las toberas de inyección diésel, se
muestran en la Tabla 2.1 valores característicos de los diferentes parámetros
definidos.
Diámetro del orificio (𝐷𝑜) 80 - 250 𝜇m
Longitud del orificio (L) 0.6 - 1 mm
Radio de acuerdo (𝑟𝑒) 0 - 50 𝜇m
Números de orificios por tobera 6 -12
k-factor 0 - 3
Tabla 2.1: Valores geométricos típicos de una tobera de inyección diésel.
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Figura 2.8: Parámetros geométricos de un orificio de inyección. [11].
2.3.2. Características del flujo interno
La ecuación de Bernoulli (Ecuación 2.2), basada en flujos incompresibles






2 + 𝑔𝑧 = constante (a lo largo de líneas de corriente). (2.2)
El término 𝑔𝑧, relacionado con el potencial gravitatorio, es despreciable
en automoción (debido a a las pequeñas diferencias de elevación) respecto a
los términos relacionados con la presión, 𝑝/𝜌, y presión dinámica, 0,5𝑢2. No
obstante, este caso está muy simplificado al no considerar los términos vis-
cosos, que no se pueden despreciar en aplicaciones reales. El término viscoso
(𝜑𝑣𝑖𝑠𝑐) es el responsable de las pérdidas de presión observadas cuando los flui-
dos reales transcurren en una tubería. La determinación de este término es
complejo y se han realizado muchos estudios en el pasado para caracterizarlo
[22-24]. Las pérdidas de cargas son el resultado de dos términos: pérdidas de
carga principales y pérdidas de carga localizadas (o secundarias). Las pérdidas
de carga localizadas son debidas a cambios bruscos en la forma del canal o en
la dirección del conducto. En estos casos, el fluido no puede seguir completa-
mente la forma del conducto y se puede producir una separación de la capa
límite. Si ocurre la separación de la capa límite, aparece una zona de recircu-
lación que restringe la sección útil del flujo a una más pequeña, comúnmente
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llamada vena contracta (Figura 2.9a,b). Esta restricción acelera el flujo a su
paso por la vena contracta y lo desacelera posteriormente, originando disipa-
ción de energía y eventualmente pérdidas de presión. Estas pérdidas pueden
ser importantes debido a las complejas geometrías usadas en los inyectores
diésel [24]. Para predecir adecuadamente las pérdidas de carga, es necesario
identificar el régimen del flujo para saber que elementos del marco teórico-
experimental se puede aplicar al caso de estudio [22, 23]. El régimen del flujo
se descompone habitualmente en régimen laminar y régimen turbulento, de-
pendiendo del número de Reynolds (Ecuación 2.3). El número de Reynolds
(Ecuación 2.3) es un parámetro adimensional que relaciona las fuerzas iner-
ciales y viscosas, siendo L una longitud característica del problema (para el






(a) Tobera axisimétrica (b) Tobera multi-orificio
Figura 2.9: Esquema de la estructura de la vena contracta [6].
En conductos cilíndricos, las observaciones experimentales muestran que
el flujo es laminar para números de Reynolds inferiores a 𝑅𝑒 ≈ 2300 y tur-
bulento para valores por encima de 𝑅𝑒 ≈ 4000. El intervalo de valores para
𝑅𝑒 ∈ [2300, 4000] se considera como régimen de transición entre el laminar
y el turbulento, pudiendo ocurrir ambos intermitentemente, dependiendo de
la rugosidad del conducto[3]. No obstante, hay que mostrar precaución con
esta definición porque parece ser válida sólo para flujos completamente desa-
rrollados. En efecto, cuando ocurren cambios en la sección del conducto, las
perturbaciones en el fluido son generadas y propagadas durante una distan-
cia, llamada longitud de desarrollo, que suele ser varias veces el diámetro.
Esta distancia necesaria para conseguir un flujo estabilizado también depen-
de del régimen (laminar o turbulento) y necesita de diferentes ecuaciones y
coeficientes para ser estudiada para cada tipo de perturbación.
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Las pérdidas de presión relacionadas con las pérdidas de carga localizadas
se suelen expresar de la forma mostrada por la Ecuación 2.4, donde 𝜉 es el
coeficiente de pérdidas localizadas y varía entre 0, cuando no hay pérdidas,
y 1, cuando las pérdidas son iguales a la presión dinámica. En algunos casos




Por otro lado, las pérdidas de carga principales son debidas a la fricción del
fluido con las paredes del conducto y dependen de la longitud del conducto.
Las caída de presión relacionadas con este tipo de pérdida de carga se define en
la Ecuación 2.5, donde D es el diámetro del conducto, L la longitud del mismo








Dependiendo del régimen del flujo, el coeficiente 𝑘𝑓𝑟𝑖𝑐 toma una expre-
sión u otra, por lo que el régimen debe ser conocido. En el caso de un flujo
completamente desarrollado en régimen laminar y despreciando la rugosidad
de la superficie, se usa la Ecuación 2.6. En el caso de régimen turbulento, la
interacción entre el fluido y la pared cambia, así como el perfil de velocidad,





La ecuación de Colebrooke [22] (Ecuación 2.7) muestra una solución ana-











La teoría presentada para secciones circulares se puede extender a otras
geometrías usando el concepto de diámetro equivalente (𝐷𝑒𝑞) en lugar del
diámetro geométrico.
Otra pequeña limitación de la Ecuación 2.2 es el hecho de que se base en
flujos incompresibles. Debido a las altas presiones de inyección que se alcan-
zan en los inyectores diésel, el combustible no es exactamente incompresible
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[25-29], sin embargo, sí que parece ser una muy buena aproximación [30, 31].
No obstante, la ecuación de Bernoulli se puede adaptar fácilmente para el es-
tudio de fluidos barotrópicos (Ecuación 2.8), como los usados habitualmente






2 + 𝑔𝑧 = constante (a lo largo de líneas de corriente). (2.8)
Algunos autores usan una relación barotrópica lineal [33-35] como la mos-
trada en la Ecuación 2.9, donde 𝜓 es el factor de compresibilidad, definido
como la inversa de la velocidad del sonido del combustible, 𝑎 al cuadrado tal
como muestra la Ecuación 2.10.




Suponiendo que 𝜓 es constante, la Ecuación 2.8 se transforma en:
1
𝜓
ln (𝜌) + 𝑢
2
2 + 𝑔𝑧 = constante (a lo largo de líneas de corriente). (2.11)
Un parámetro del flujo interesante a analizar es la velocidad de salida de la
tobera, para el cálculo teórico se usa la ecuación de Bernoulli (Ecuación 2.2).
Suponiendo que aguas arriba la velocidad de fluido es cero y despreciando a











Siendo 𝑝𝑖𝑛𝑦 y 𝑝𝑐 la presión de inyección y la contrapresión (o presión en
la cámara de descarga) respectivamente. Si en vez de densidad constante se
hubiese considerado una relación barotrópica como la mostrada anteriormente,
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Teniendo en cuenta los valores típicos de inyección diésel, mostrados en la
Tabla 2.2, se observa que un desarrollo infinitesimal de la ecuación anterior es






































Tabla 2.2: Valores típicos de inyección diésel.
Al calcular la velocidad de salida del orificio considerando que el fluido
es incompresible se está sobrestimando la velocidad. Sin embargo, como se
muestra en la Tabla 2.3, esta diferencia es despreciable con las presiones de
inyección actuales, siendo el caso incompresible una buena aproximación como
se ha mencionado anteriormente.
2.3.3. Caracterización hidráulica
La forma más común de analizar el flujo interno es mediante el uso de
parámetros medios en el orificio de salida, así como de coeficientes adimen-
sionales como el coeficiente de descarga 𝐶𝑑 [36-38]. Este coeficiente se define
como el cociente entre el caudal másico real y el teórico. El caudal másico a
través del orificio se define y se puede calcular mediante la Ecuación 2.15, si




𝜌 (?⃗? · ?⃗?) 𝑑𝐴 (2.15)
Sin embargo, usualmente no se conocen experimentalmente los perfiles de
velocidad y densidad [15] y se recurren a medidas del flujo másico mediante
el uso de tasímetros [39-44] como se describe en el próximo capítulo.
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50 336,38 333,68 0,75
100 483,24 475,63 1,52
150 594,89 581,08 2,27
200 688,67 667,71 2,99
250 771,13 742,25 3,69
300 845,59 808,17 4,37
350 914,00 867,52 5,03
400 977,63 921,67 5,68
450 1037,37 971,51 6,30
Tabla 2.3: Valores de velocidad de salida considerando 𝑝𝑐 = 3𝑀𝑃𝑎.
Para definir el flujo másico teórico se utiliza la ecuación para la velocidad
(Ecuación 2.12) obtenida anteriormente:
?̇?𝑓,𝑡𝑒𝑜 = 𝜌𝑢𝑡𝑒𝑜𝐴0 =
√︀
2𝜌Δ𝑃𝐴0 (2.16)
Una vez definido el flujo másico teórico, el coeficiente de descarga se puede







El coeficiente de descarga en orificios y especialmente en orificios diésel ha
sido ampliamente estudiado en las últimas décadas [14, 45-50]. Estos estudios
han mostrado que el coeficiente de descarga tiene un comportamiento asintó-
tico, en orificios no cavitantes (ver Sección §2.3.4), con el número de Reynolds,
pudiendo observarse este comportamiento en la Figura 2.10. Para altos núme-
ros de Reynolds (i.e. régimen turbulento) apenas hay variación del coeficiente
de descarga; sin embargo, para bajos números de Reynolds (i.e. régimen lami-
nar) el comportamiento es lineal, quedando unidos ambos comportamientos
completamente distintos mediante el régimen de transición.
La curva del coeficiente de descarga en la Figura 2.10 depende principal-
mente de los parámetros geométricos descritos en la Sección 2.3.1. Diversos
autores han abordado el problema de obtener una correlación empírica para
esta curva, mostrándose en la Tabla 2.4 distintas propuestas presentes en la
literatura.
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Figura 2.10: Ejemplo del comportamiento típico del coeficiente de descarga en
función del número de Reynolds en toberas no cavitantes [11].
Como se ha mencionado anteriormente, el coeficiente de descarga evalúa
la eficiencia de la tobera al inyectar el combustible, teniendo en cuenta las
pérdidas de presión debidas al rozamiento con la pared, los perfiles de velo-
cidad y/o densidad no uniformes, y el fenómeno de la cavitación (cuando se
dan las condiciones oportunas). No obstante, se puede simplificar el estudio
considerando que todo el fluido está en fase líquida (por lo tanto considerando
densidad uniforme), tiene una velocidad uniforme, llamada velocidad efectiva
(𝑢𝑒𝑓 ) y ocupa un área efectiva (𝐴𝑒𝑓 ) [55-58]. Con esta definición el flujo másico
(Ecuación 2.15) de la tobera se puede escribir de la siguiente forma:
?̇?𝑓 = 𝜌𝑢𝑒𝑓𝐴𝑒𝑓 (2.18)
Hasta el momento, se han definido dos parámetros efectivos a partir de un
único parámetro del flujo, para definir completamente estos parámetros hace





𝜌?⃗? (?⃗? · ?⃗?) 𝑑𝐴 (2.19)
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Tabla 2.4: Correlaciones de 𝐶𝑑 en función de Re usadas en la literatura.
Más concretamente su componente axial (Ecuación 2.20), por simplicidad
y por ser la única que se va a utilizar, se usará posteriormente sin indicar la




𝜌𝑢𝑥 (?⃗? · ?⃗?) 𝑑𝐴 (2.20)
Usando la misma estrategia utilizada para el flujo másico (?̇?𝑓 ), se obtiene
la dependencia del flujo de cantidad de movimiento (?̇?𝑓 ) con la velocidad
efectiva (𝑢𝑒𝑓 ) y el área efectiva (𝐴𝑒𝑓 ):
?̇?𝑓 = 𝜌𝑢2𝑒𝑓𝐴𝑒𝑓 (2.21)
Análogamente, se puede proceder a definir la velocidad efectiva (𝑢𝑒𝑓 ) y el
área efectiva (𝐴𝑒𝑓 ) en función del flujo másico (?̇?𝑓 ) y del flujo de cantidad de










En concreto, estos parámetros efectivos (Figura 2.11) permiten la defi-
nición de dos coeficientes adimensionales muy utilizados al estudiar el flujo










Figura 2.11: Parámetros efectivos [59].







Una de las ventajas de los parámetros efectivos, así como del coeficiente
de velocidad (𝐶𝑣), es que no es necesario conocer el área del orificio de sa-
lida real, y al mismo tiempo proporcionan información importante sobre el
comportamiento del flujo [3].
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2.3.4. El fenómeno de la cavitación
El fenómeno de la cavitación ocurre cuando en la zona de recirculación
mencionada anteriormente en la Sección §2.3.2 la presión disminuye (debido
al incremento de velocidad) por debajo de la presión de vapor del fluido,
generándose pequeñas burbujas de vapor. Cuando estas burbujas aparecen
por primera vez se llama cavitación incipiente.
La aparición de la cavitación depende principalmente de la velocidad del
fluido (i.e. de la presión de inyección y de la presión de la cámara) y de la
geometría de la tobera. Para su caracterización se usan números adimensio-
nales como el número de Reynolds introducido anteriormente o el número de
cavitación [60] (𝐶𝑁) definido a continuación:
𝐶𝑁 = 𝑝𝑖 − 𝑝𝑣
𝑝𝑏 − 𝑝𝑣
(2.27)
Bergwerk [60] estudio en 1959 la influencia de la geometría de la tobera en
el comportamiento del flujo mediante la visualización de toberas transparentes
(𝐷𝑜 ∼ 0,2 − 2,5𝑚𝑚 y 𝑅𝑒 ∼ 1000 − 20000), demostrando que el aumento del
radio de acuerdo (𝑟𝑒) disminuye la cavitación, siendo necesaria una mayor
diferencia entre la presión de inyección y la contrapresión para conseguir que
la cavitación se desarrollara hasta el orificio de salida.
Bajo ciertas condiciones otro fenómeno, llamado hydraulic flip, ha sido
también observado mediante visualización [49, 60]. El hydraulic flip consiste
en la entrada de aire de la cámara de combustión en el orificio, cuando la
separación de la capa límite se extiende hasta el orificio de salida, ocupando el
espacio entre la pared del orificio y la vena líquida. Bergwerk [60] observó la
posibilidad de que ocurriera el hydraulic flip a medida que disminuía el tamaño
de los orificios. Soteriou et al. [49] observaron el efecto del hydraulic flip en
los chorros, obteniendo chorros con gran penetración y poco atomizados. No
obstante, este fenómeno nunca se ha observado en toberas diésel reales bajo
condiciones de funcionamiento reales.
Las etapas de desarrollo de la cavitación han sido ampliamente estudiadas
[61-65] y siguen siendo de interés actualmente [66-68]. Chaves et al. [62] definen
el término supercavitación, para el estado en el que la cavitación se desarrolla
hasta el orificio de salida. En este estado, se ha observado un incremento
en el ángulo del chorro [31, 62, 69]. Además, otros autores [70, 71] también
han observado un incremento del ángulo del chorro durante la fase inicial de
la cavitación (cavitación incipiente). Se definen usualmente cuatro fases en
la cavitación [65] (ver Figura 2.12): cavitación incipiente (primeras burbujas
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de vapor), subcavitación, cavitación en transición y supercavitación. Otros
autores [72] agrupan las dos fases intermedias en una única llamada como
cavitación en desarrollo.
Figura 2.12: Esquema de la londigtud de la cavitación en función del número
de cavitación [13].
El estudio experimental de la cavitación en toberas diésel ha sido abordado
mediante la visualización de la misma mediante el uso de toberas transparentes
(a escala y a tamaño real) o mediante la caracterización hidráulica de los
orificios de salida. Antes de pasar a abordar el tema del estudio mediante
caracterización hidráulica, remarcar la existencia de estudios de observación
directa, en toberas de inyección diésel reales, del flujo interno y de la cavitación
mediante el uso de rayos x [73, 74].
El coeficiente de descarga bajo condiciones cavitantes tiene un compor-
tamiento distinto al explicado anteriormente para condiciones no cavitantes,
baja variación a altos números de Reynolds cuando no aparece cavitación. En
cambio, Bergwerk [60] mostró que en condiciones cavitantes, hay una gran
dependencia con el ratio (𝑝𝑖𝑛𝑦 − 𝑝𝑐) /𝑝𝑐. Esta tendencia fue comprobada en el
mismo año por Spikes y Pennington [75], relacionando el fenómeno de la cavi-
tación con la geometría de la tobera (i.e. a mayor relación longitud - diámetro
de los orificios, mayor coeficiente de descarga).
Posteriormente, en 1976, Nurick [61] intentó explicar el comportamiento
del coeficiente de descarga mediante un modelo 0D. Para este modelo, Nurick
definío tres puntos característicos, mostrados en la Figura 2.13,el primero de
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ellos aguas arriba de orificio (punto 1), el segundo en la vena contracta (punto
c), exactamente en la sección de mínima área (i.e. máxima velocidad y mínima
presión), y el tercer punto en el orificio de salida (punto 2).
Figura 2.13: Representación esquemática del fenómeno de cavitación con los
puntos característicos de Nurick [3].
Suponiendo que el volumen ocupado por el vapor se mantiene constante
(iniciándose en la entrada del orificio, sin desarrollarse hasta el orificio de sa-
lida), se define la fracción del área disponible por el combustible en la vena
contracta (punto c) como 𝐶𝑐 (ver Ecuación 2.28). Este coeficiente de contrac-
ción fue estudiado entre otros por Von Mises [76], obteniendo que su valor,
aproximadamente 0.61, dependía exclusivamente de las características geomé-
tricas de la tobera. Si además se supone que los perfiles de densidad y velocidad
son homogéneos el flujo másico se puede escribir como en la Ecuación 2.29.
𝐴𝑐 = 𝐶𝑐𝐴 (2.28)
?̇?𝑓 = 𝜌𝐴𝑐𝑢𝑐 (2.29)
Para completar el modelo hay que realizar otras dos suposiciones: no hay
pérdidas de presión entre los puntos 1 y c, y la presión del fluido en la ve-
na contracta es la presión de saturación. Con estas suposiciones, la ecuación
de Bernoulli se transforma en la Ecuación 2.30 y el flujo másico en la Ecua-
ción 2.31. Se observa un hecho importante, el flujo másico es independiente
de la presión del punto 2, este fenómeno se llama colapso del flujo másico, y
ha sido observado experimentalmente por diversos autores [49, 50, 69, 77].
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?̇?𝑓 = 𝜌𝐴𝑐
√︁
2𝜌 (𝑝1 − 𝑝𝑣) (2.31)
Combinando las Ecuaciones 2.17 y 2.31 se obtiene una relación entre el
coeficiente de descarga, el coeficiente de contracción y las presiones aguas











La Ecuación 2.33 muestra una relación lineal entre el coeficiente de des-
carga y el número de cavitación (𝐾) en condiciones cavitantes. Cuando 𝐾
aumenta (i.e. la contrapresión aumenta o la presión de inyección disminuye),
las condiciones de inyección son menos favorable a la aparición de cavitación
y deja de ser válida esta relación; pasando el coeficiente de descarga a ser
función del número de Reynolds y no del número de cavitacion (𝐾). Al valor
de 𝐾 en el que se produce esta transición se conoce como número crítico de
cavitación (𝐾𝑐𝑟𝑖𝑡).
Este comportamiento del coeficiente de descarga, predicho por Nurick en
condiciones cavitantes y no cavitantes, se observa en la comparación de Sch-
midt et al. [78] con datos experimentales existentes en la literatura.
A diferencia de lo que ocurre con el flujo másico, Payri et al. [15] demostra-
ron que el flujo de cantidad de movimiento no experimenta colapso debido a la
cavitación. Este efecto se produce por la reducción de pérdidas por fricción en
la pared del orificio, debido a la existencia del vapor. Un resultado interesante
que se desprende de este estudio es el aumento de la velocidad efectiva a la
salida debido a la cavitación, así como la reducción del área efectiva. Estos
resultados han sido confirmados por otros autores [79-81] mediante la obten-
ción directa de la velocidad del flujo mediante PDPA (Phase Doppler Particle
Analyzer) y LDV (textitLaser Doppler Velocimetry).
Cuando el vapor que se genera en el régimen cavitante en la zona de recir-
culación, implosiona debido al incremento local de la presión estática puede
generar ondas de choque, causando eventualmente erosión en la superficie del
orificio [82]. El daño en la superficie aparece como pequeñas deformaciones
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Figura 2.14: Comparación del 𝐶𝑑 versus número de cavitación [78].
plásticas que eventualmente pueden resultar en un fallo por fatiga. En la Fi-
gura 2.15 se muestra un ejemplo de un fallo por fatiga de un inyector diésel
reportado por Asi [82]. Este efecto dañino no se produce cuando la implosión
del vapor se produce fuera del orificio, como ocurre cuando hay supercavi-
tación. Por otra parte, también se han reportado efectos beneficiosos, como
inhibir el proceso de coking [40, 83] (formación de partículas derivadas del
carbono en el interior de la tobera) a causa de las vibraciones causadas por la
implosión del vapor y el propio incremento del ángulo del chorro [50, 84, 85].
Figura 2.15: Ejemplo de un fallo por fatiga producido por la cavitación [82].
40 Chap. 2 Fundamentos del proceso de inyección
2.3.5. Estudios computacionales sobre el flujo interno en to-
beras diésel
A la hora de estudiar computacionalmente el flujo interno en toberas dié-
sel, hay que considerar previamente las características del tipo de inyección
a estudiar. Como se ha mencionado anteriormente, las estrategias de inyec-
ciones múltiples (para reducir las emisiones contaminantes y el ruido) son de
uso común en los motores diésel. El estudio de estas inyecciones múltiples,
compuestas de inyecciones cortas (inyecciones piloto y post-inyecciones) e in-
yección principal, depende de la clase de inyección a considerar (i.e. de la
duración de la inyección).
Si la duración de la inyección es lo suficientemente larga, como en el ca-
so de las inyecciones principales, aparte de las rampas de apertura y cierre
de la inyección, existe entre ambas rampas un estado cuasi-estacionario. De-
bido a la rápida apertura y cierre de las nuevas generaciones de inyectores,
las condiciones cuasi-estacionarias en las inyecciones principales pueden ser
consideradas las de mayor relevancia. A su vez, permiten simplificar el estu-
dio computacional, al poder considerar un levantamiento de aguja fijo. Por
este motivo, el flujo en condiciones cuasi-estacionarias ha sido estudiado por
multitud de autores [86-88].
Sin embargo, al considerar inyecciones cortas (e.g. inyecciones piloto) no
se alcanzan condiciones cuasi-estacionarias. Por tanto, se hace necesario el es-
tudio del efecto del levantamiento parcial de la aguja. Este estudio es también
interesante en inyecciones principales para comprender el comportamiento del
flujo durante las rampas de apertura y cierre de la inyección.
Por analogía con el caso cuasi-estacionario, algunos autores [19, 20, 30,
89] han abordado este problema mediante la realización de simulaciones con
levantamientos de aguja parcial fijos, y estudiado las características del flujo
interno estabilizado. Aunque, este enfoque es técnicamente posible, se están
despreciando los efectos debidos al movimiento de la aguja. Por esta razón,
algunos autores [13, 90-93] han optado por la realización de simulaciones tran-
sitorias con movimiento de la aguja, siempre considerando un levantamiento
mínimo de aguja para que no existan problemas con la malla y el código de
cálculo.
Mulemane et al. [90] caracterizaron dos sistemas de inyección (un common-
rail y un Unit Injector) basándose en las medidas de experimentales del tiempo
de respuesta del inyector, forma de la tasa de inyección, levantamiento de la
aguja, coeficientes de descarga, etc. Esta caracterización les sirvió para la
realización de 2 modelos 1D de los sistemas con el código de cálculo AMESim.
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Posteriormente, acoplaron la ley de levantamiento de la aguja con el código
Fluent para estudiar el flujo interno, usando un levantamiento de aguja mínimo
de alrededor de 20 𝜇m, en una tobera VCO y en una mini-saco.
Por su parte, Margot et al. [91] emplearon un método mixto, usando el
código de cálculo Star-CD, entre el estudio computacional con levantamientos
parciales fijos y el estudio transitorio propiamente dicho. En primer lugar,
realizaron el estudio con 6 levantamientos de aguja parciales fijos. A través
de la tasa de flujo másico y los valores computacionales con levantamientos
fijos, estimaron la ley de levantamiento de la aguja; realizando la simulación
transitoria con un levantamiento mínimo de aguja de 10 𝜇m.
En el estudio de Zhixia et al. [92], usaron el mismo procedimiento que
Margot et al. para obtener la ley del levantamiento, usando un levantamien-
to mínimo de aguja de 37,5 𝜇m en el código de cálculo Fluent. Su interés
era estudiar el comportamiento transitorio de la cavitación. Usando para la
validación del código un modelo transparente a escala 10:1 del inyector real.
Centrado en el estudio de la cavitación, Martínez [13] usó el código Open-
FOAM, para simulación del flujo cavitante. Para ello, comparó el uso de levan-
tamientos parciales fijos con el de levantamientos de aguja transitorios (con un
levantamiento mínimo de aguja de 5 𝜇m). Obteniendo que en lo concerniente
a los valores medios a la salida del orificio (gasto másico, flujo de cantidad de
movimiento y velocidad efectiva), la diferencia numérica entre ambos métodos
es inferior al 5 %. Por el contrario, sí que observó diferencias en la morfología
de la cavitación desarrollada en el asiento de la aguja a levantamientos infe-
riores a 75 𝜇m, debido a que la velocidad de la aguja a bajos levantamientos
no es despreciable respecto a la del fluido.
Recientemente, Xue et al. [93] usaron un nuevo código de cálculo, llamado
CONVERGE, con un levantamiento mínimo de aguja de 20 𝜇m; para realizar
un estudio transitorio sobre la tobera Spray A del ECN (Engine Combustion
Network) utilizando los datos sobre el levantamiento de aguja medidos por
rayos x por Kastengren et al. [38]. El objetivo de este estudio era investigar
el efecto en el flujo interno de las vibraciones de la aguja (needle wobble)
observadas por rayos x. Xue et al. encontraron diferencias entre orificios al
usar una tobera multi-orificio y considerar las vibraciones de la aguja, sobre
todo a bajos levantamientos de aguja.
El estudio del flujo interno en condiciones cavitantes, conlleva enormes
dificultades. Para ello, se han usado las herramientas de cálculo CFD como
una manera de investigar en mayor profundidad el comportamiento del flujo
cavitante, reducir los costes de los nuevos diseños y disminuir el tiempo aso-
ciado a los ensayos experimentales. A continuación, se exponen las principales
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filosofías para el tratamiento de flujos cavitantes en toberas diésel, utilizando
una clasificación de los modelos entre los de uno y dos fluidos [94], mostrando
algunos de los más representativos.
Modelos de dos fluidos: En esta aproximación se resuelven las ecua-
ciones que describen cada uno de los fluidos (fase líquida y fase vapor) por
separado, siendo necesario definir la interfase líquido-vapor, así como su evo-
lución. Además, en las ecuaciones de cada fase hay que considerar los términos
de intercambio de masa y momento. Algunos ejemplos de este tipo de modelo
son:
Alajbegovic et al. [95]. Este modelo, implementado en el código comercial
AVL-FIRE, simula el cambio de fase mediante la ecuación de Rayleigh-
Plesset simplificada. Posteriormente, ampliaron el modelo para añadir
una tercera fase [96], permitiendo simular además el aire existente en la
cámara de combustión.
Lambert [97] utilizo también un modelo (implementado en el código de
cálculo MELODIF) basado en la ecuación de Rayleigh-Plesset simplifi-
cada. Dicho modelo, resuelve un sistema de seis ecuación: ecuación de
Rayleigh-Plesset simplificada, conservación de la masa, de la energía y
de cantidad de movimiento.
Salvador [50] empleó un modelo de dos fluidos basado en la teoría de
nucleación de Kubota [98] para el estudio en condiciones cavitantes y
no cavitantes de toberas de inyección diésel; evaluando la influencia de
diversos parámetros geométricos.
Andriotis et al. [99]. En este modelo, la fase líquida se simula como una
fase continua usando una descripción euleriana, y las burbujas de cavi-
tación son simuladas como una fase dispersa mediante una descripción
lagrangiana, i.e. mediante Parcels con las mismas propiedades (tamaño,
velocidad, etc.).
Giannadakis et al. [100] utilizó la ecuación de Rayleigh-Plesset origi-
nal, teniendo en cuenta los términos viscosos, inerciales y los de tensión
superficial, para modelar la dińamica de las burbujas. El modelo fue vali-
dado con toberas transparentes a escala 20:1 y a tamaño real, utilizando
diversos levantamientos de aguja y números de cavitación.
Si bien los modelos basados en la dinámica de burbujas son ampliamente
utilizados, la estructura de la cavitación en toberas reales es más bien por
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cavitación en láminas [101, 102] o cavitación de vortices [103, 104]. Por lo
tanto, la distribución de la cavitación predicha con estos modelos puede no
ser del todo adecuada [94].
Modelos de mezcla homogénea o de un fluido: Estos modelos asumen
el flujo cavitante como un fluido homogéneo con propiedades mixtas entre las
del líquido y las del vapor. Algunos ejemplos de este tipo de modelo son:
Delannoy y Kueny [105] desarrollaron uno de los primeros modelos de
mezcla. Este modelo emplea una ecuación barotrópica de estado, dis-
tinguiendo tres regiones: líquido incompresible, vapor incompresible y
mezcla homogénea compresible.
Schmidt et al. [86]. En este modelo, se emplea una ecuación barotrópica
de estado, relacionando la densidad y la presión del fluido mediante la
compresibilidad, calculando la compresibilidad a través del modelo de
Wallis [106].
Dumont [107] modificó el modelo propuesto por Schmidt para incluir
condiciones de contorno no reflectivas.
Karrholm et al. [108] adaptaron una variante del modelo de Schmidt en
OpenFOAM, validándolo a través de la comparación con los experimen-
tos sobre cavitación en orificios calibrados de Winklhofer et al. [80].
Martínez [13] usando el modelo de Kärlhom y realizando una optimi-
zación sobre los esquemas de cálculo, con el objetivo de aumentar la
estabilidad del código para condiciones de inyección reales, validó el
modelo a través de ensayos experimentales de toberas mono-orificio y
multi-orificio comerciales.
Neroorkbar et al. [109] usaron recientemente un modelo de relajación
homogénea (HRM) usado inicialmente para estudiar el flash boiling en
inyectores GDI (Gasoline Direct Injection) [110]. Este método, imple-
mentado en OpenFOAM, utiliza una tasa de generación de vapor lineal
propuesta por Bilicki y Kestin [111].
Battistoni et al. [112] usaron una variante del modelo de Neroorkbar
implementada en el código comercial CONVERGE para estudiar la ca-
vitación con vibraciones en la aguja (needle wobble). En este estudio
se utilizo un modelado de la turbulencia RANS (Reynolds-averaged Na-
vier–Stokes) con un tamaño de celda mínimo entre 10 y 20 𝜇m. Aún
cuando los valores de 𝑦+ están alrededor de 20 para la malla más fina,
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los autores reconocen que una mejor resolución de la caída de presión a
la entrada de los orificios podría variar sensiblemente los resultados.
2.4. Chorro diésel
Las funciones básicas del sistema de inyección mencionadas anteriormente
(ver Sección §2.2) son: introducir el combustible en la cámara de combus-
tión, atomizar el combustible, mezclar el combustible con el aire. Todas ellas
relacionadas directamente con la formación del chorro diésel.
El estudio previo del flujo interno (i.e. la velocidad del combustible, el
perfil de densidad, niveles de turbulencia, la presencia de cavitación, ...) se
justifica debido a que define las condiciones con las que se introduce el com-
bustible en la cámara. Por ello, tiene una influencia significativa en el proceso
de atomización.
En esta sección, se va a analizar la formación del chorro diésel y sus ca-
racterísticas. Para ello, se ha dividido en cinco partes. Las dos primeras para
introducir los procesos y los mecanismos que intervienen durante la formación
del chorro (proceso de atomización y proceso de evaporación). A continua-
ción, se realiza una revisión de las características del chorro diésel, tanto a
nivel macroscópico como a nivel microscópico. Para finalizar con un repaso
exhaustivo de los estudios más relevantes y significativos sobre el modelado
computacional del chorro diésel.
2.4.1. El proceso de atomización
El proceso de atomización empieza desde el mismo momento en el que
el combustible entra en la cámara de combustión (i.e. atraviesa el orificio
de salida), produciendo una desintegración de la vena líquida. El proceso de
atomización es debido a interacciones que ocurren a escala microscópica, in-
volucrando fuerzas inerciales, inestabilidades en la interfase aire-combustible,
interacciones aerodinámicas y la tensión superficial.
En líneas generales se puede establecer que:
La tensión superficial es la causante de que la vena líquida permanezca
compacta o se formen gotas.
Las perturbaciones iniciales en la interfase aire-combustible se amplifican
hasta la total desintegración de la vena líquida.
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Las interacciones aerodinámicas, causadas por la velocidad relativa entre
el líquido y el aire de la cámara, dependen fuertemente de la forma de
la vena líquida.
Las fuerzas inerciales tienden a propagar el líquido en la cámara. De-
pendiendo de las características del flujo y del nivel de turbulencia, el
combustible puede tener diferentes perfiles de velocidad.
Atomización primaria
A la hora de estudiar la atomización, hay que tener en cuenta que la influen-
cia de las distintas interacciones que controlan la rotura del chorro depende
de varios factores. Como consecuencia, diferentes regímenes de atomización
han sido identificados. Según los estudios realizado por Reitz y Bracco [113,
114], los regímenes de atomización pueden ser clasificados, dependiendo de la
velocidad del chorro, de la siguiente manera (ver Figura 2.16):
Figura 2.16: Representación esquemática de los diferentes regímenes de ato-
mización [115].
El régimen de Rayleigh: Este régimen es observado a bajas velocidades
del chorro. Las perturbaciones en la superficie del chorro son amplifi-
cadas por la tensión superficial hasta que la vena líquida se separa en
gotas, las cuales poseen un tamaño uniforme y similar al del orificio de
salida.
El primer régimen inducido por interacción aerodinámica: El efecto de
las perturbaciones iniciales es amplificado debido a la velocidad relativa
46 Chap. 2 Fundamentos del proceso de inyección
entre el chorro y aire de la cámara. En este proceso, las fuerzas aerodi-
námicas intervienen con la tensión superficial para facilitar la formación
de gotas. El efecto de las fuerzas aerodinámicas se puede observar en la
oscilación helicoidal del chorro respecto del eje de simetría. Siendo las
gotas generadas de un tamaño similar al del orificio de salida.
El segundo régimen inducido por interacción aerodinámica: Al seguir
aumentando la velocidad, las perturbaciones iniciales de baja longitud de
onda sufren un crecimiento exponencial con el tiempo. En este régimen,
la formación de las gotas está más cercana al orificio de salida y las gotas
son de menor diámetro (del orden de la longitud de onda inicial).
El régimen de atomización: La combinación de las fuerzas aerodinámicas
con las perturbaciones iniciales generan que la formación de las gotas se
produzca en las proximidades del orificio de salida. A mayor velocidad
del chorro, más cerca del orificio de salida se produce. El diámetro de
las gotas generadas en este régimen es mucho menor al del orificio de
salida.
Grant y Middleman [116] estudiaron el comportamiento de la longitud de
rotura del chorro dependiendo de los regímenes de atomización. Observaron
que los tipos de fuerzas influyentes en cada régimen modifican de forma sen-
sible la longitud de rotura, así como su comportamiento (ver Figura 2.17).
En el régimen de Rayleigh, una vez superada la fase de goteo, la longitud
de rotura se incrementa con la velocidad, debido a que el flujo al estar en
condiciones laminares no sufre perturbación al inicio. Este efecto es contra-
rrestado por las fueras aerodinámicas, aumentando su relevancia al aumentar
la velocidad del chorro, cuando ambos efectos se encuentran equilibrados se
obtiene el máximo valor para la longitud de rotura, indicando el comienzo
del primer régimen inducido por interacción aerodinámica. En este punto, la
longitud de rotura disminuye hasta alcanza un mínimo local. En ese momento,
las gotas generadas reducen considerablemente su tamaño, ya que son debi-
das a las perturbaciones iniciales. A su vez la longitud de rotura aumenta, a
causa del menor tamaño de las gotas que provoca que un mayor número de
desintegraciones sean necesarias para producir la rotura. Finalmente, el efecto
se equilibra de nuevo por el aumento de las fuerzas aerodinámicas, causando
una disminución final de la longitud de rotura. La última parte de la curva de
la Figura 2.17 es discontinua debido a las dificultades para medir la longitud
de rotura a altas velocidad, especialmente en condiciones reales de inyección
diésel. Sin embargo, Lefebvre [117] asocia estas variaciones en la longitud de
rotura con los niveles de turbulencia a la salida del orificio.
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Figura 2.17: Evolución cualitativa de la longitud de rotura con la velocidad
del chorro [116].
Análisis dimensional del proceso de atomización
Basándose en la bibliografía existente, los principales parámetros que afec-
tan al proceso de inyección son los siguientes:
Densidad del aire, 𝜌𝑎.
Densidad del combustible, 𝜌𝑓 .
Velocidad del chorro (o velocidad relativa entre el combustible y el aire),
𝑢𝑒𝑓 .
Diámetro efectivo del orificio, 𝐷𝑒𝑓 .
Viscosidad del combustible, 𝜇𝑓 .
Tensión superficial del combustible, 𝜎.
Estos seis parámetros que afectan a la atomización contienen tres unidades
fundamentales (longitud, masa y tiempo). Por tanto, de acuerdo al teorema
𝜋 de Vashy-Buckingham, se pueden usar tres parámetros adimensionales para
analizar la influencia de los 6 parámetros descritos anteriormente. En general
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los parámetros usados en la literatura son el cociente de densidades 𝜌𝑎/𝜌𝑓 , el
número de Reynolds y uno de los tres siguientes:
Número de Ohnesorge: 𝑂ℎ = 𝜇𝑓√︀
𝜌𝑓𝜎𝐷𝑒𝑓
(2.34)












Reitz y Bracco [113] clasificaron los regímenes de atomización en función
del número de Ohnesorge, el cual representa el cociente entre las fuerzas vis-
cosas y la combinación de fuerzas inerciales y superficiales.
Figura 2.18: Esquema tridimensional que clasifica los regímenes de atomiza-
ción según Reitz y Bracco [113].
Según la representación propuesta por Reitz y Bracco (ver Figura 2.18),
se observa que el cociente de densidades tiene influencia sobre todo a bajos
valores, sin embargo a altos valores las superficies de separación se vuelven
prácticamente verticales. Este motivo es la causa de que habitualmente se
represente sólo en función de los números de Reynolds y Ohnesorge, tal como
se muestra en la Figura 2.19.
La delimitación de las fronteras entre unos regímenes y otros ha sido motivo
de estudio durante décadas. Se muestra un resumen de estas delimitaciones
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Figura 2.19: Esquema bidimensional que clasifica los régimenes de atomización
según Reitz y Bracco [113].
en la Tabla 2.5, donde 𝑊𝑒𝑔 =
𝑢2𝑟𝑒𝑙𝜌𝑎𝐷
𝜎
es el número de Weber para el gas de
descarga y el parámetro A se obtiene a partir del ángulo del chorro a la salida
(determinado experimentalmente).
Atomización secundaria
Las gotas/ligamentos formados durante la atomización primaria pueden
continuar disgregándose, debido al efecto del balance de fuerzas descrito an-
teriormente, causando la llamado atomización secundaria. La diferencia de la
forma entre las gotas y la vena cilíndrica produce que los mecanismos por los
que este proceso ocurre sean distintos. Las fuerzas aerodinámicas, debidas a
la velocidad relativa entre las gotas y el gas de la cámara, tienden a disgregar
las gotas en gotas más pequeñas. Por el contrario, las fuerzas asociadas a la
tensión superficial tienden a mantener la forma esférica de las gotas. Por lo
tanto, se necesitan mayores velocidades relativas para disgregar las gotas más
pequeñas a causa de su curvatura, y por tanto de su mayor tensión superficial.
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Frontera Expresión Autor
A - B 𝑊𝑒𝑔 = 0,4 Ranz [118]
𝑊𝑒𝑔 = 1,2 + 3,41𝑂ℎ0,9 Sterling y Sleicher [119]
B - C 𝑊𝑒𝑔 = 13 Ranz [118]


















Tabla 2.5: Definición de la transición entre los regímenes de atomización pre-
sente en la literatura.
Del mismo modo que para la atomización primaria, la atomización secun-
daria ha sido estudiada mediante el número de Weber [121]. Wierzba [122] cla-
sifica la atomización secundaria en 5 regímenes, mostrados en la Figura 2.20.
Para valores del número de Weber inferiores a doce, las fuerzas aerodinámicas
no son capaces de provocar la rotura de las gotas, provocando únicamente
deformaciones de las mismas. No obstante, al aumentar la velocidad relativa
ligeramente, con valores del número de Weber alrededor de doce comenzaría el
primer régimen de rotura, llamado atomización vibracional o de deformación,
aumentando progresivamente la deformación superficial de las gotas hasta
provocar su rotura.
Conforme se sigue aumentando la velocidad relativa, y el número de Weber
se sitúa entre doce y veinte, se alcanza el segundo régimen de atomización
secundaria, caracterizándose por la deformación inicial en forma de saco o
bolsa que sufre la gota, finalizando la desintegración en un gran cantidad de
gotas de pequeño tamaño. El tercer régimen es muy similar al segundo, pero
con la diferencia de que además se forma un ligamento en el interior del saco,
dando lugar a gotas de tamaño relativamente más grandes.
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Figura 2.20: Esquema de los regímenes de atomización secundaria de Wierzva
[122].
El cuarto régimen de la atomización secundaria se produce para valores del
número de Weber inferiores a cien, generándose nuevas gotas como consecuen-
cia de la deformación de la gota inicial y la desintegración de los extremos,
por ello se llama régimen de rotura por arranque o desprendimiento. El quin-
to régimen ocurre para valores del número de Weber superiores a 100 y es
conocido como rotura catastrófica.
Estos regímenes fueron también estudiados por Arcoumanis et al. [53],
identificando los mismos tipos de regímenes que Wierzba, pero con diferencias
significativas en los límites de los regímenes, especialmente a altos números de
Weber, como se muestra en la Tabla 2.6.
2.4.2. El proceso de evaporación
Conjuntamente con el proceso de atomización anteriormente descrito, la
evaporación de las gotas también tiene una influencia importante en la com-
bustion y formación de contaminantes [123]
La energía necesaria para la evaporación es transferida desde el gas de la
cámara de combustión a las gotas frías por conducción, convección y radiación
(normalmente despreciable); este intercambio produce un aumento de la tem-
peratura de las gotas, aumentando a su vez su presión de vapor y aumentando
la cantidad de vapor. El proceso de evaporación disminuye el tamaño de las
gotas hasta convertir todo el líquido en vapor.
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Régimen Wierzba [122] Arcoumanis [53]
Vibracional 𝑊𝑒𝑔 ≈ 12 12 ≤ 𝑊𝑒𝑔 ≤ 18
Saco 𝑊𝑒𝑔 < 20 𝑊𝑒𝑔 ≤ 45
Saco y ligamento 𝑊𝑒𝑔 < 50 𝑊𝑒𝑔 ≤ 350
Desprendimiento 𝑊𝑒𝑔 < 100 𝑊𝑒𝑔 ≤ 2670
Catastrófico 𝑊𝑒𝑔 > 100 𝑊𝑒𝑔 ≥ 2670
Tabla 2.6: Definición de la transición entre los regímenes de atomización se-
cundaria presente en la literatura.
El estudio del proceso de evaporación desde un punto de vista microscópico
es especialmente complejo y multidisciplinar, involucrando transporte de masa
y calor, dinámica de fluidos y cinética química, siendo aún más complejo en
condiciones reales de motor. Aunque, a veces se supone que las fases líquidas
y vapor se encuentran en equilibrio termodinámico (i.e. el cambio de fases es
mucho más rápido que el transporte del vapor de la gota al gas que la engloba),
y se supone que los cambios en las condiciones internas (i.a. temperatura) de
las gotas son inmediatos, se ha comprobado que estas hipótesis no son correctas
[124, 125]. Alrededor de la gota se forma una capa límite con acumulación
de vapor, este fenómeno de acumulación de vapor es conocido como flujo
de Stephan [126], produciéndose un sobrecalentamiento a causa de que la
capa límite alrededor de la gota se encuentra satura, frenando el proceso de
evaporación [127].
Ayoub y Reitz [127] comentan una serie de observaciones cuando las condi-
ciones de inyección son de alta presión de inyección y condiciones en la cámara
cerca del punto crítico: los tiempos característicos de difusión de ambas es-
pecies (gas de la cámara y vapor) son similares, por lo tanto, la hipótesis
cuasi-estacionaria del gas no es válida; las propiedades termodinámicas varían
con la presión, temperatura y la concentración de combustible, por lo tanto,
deben de ser calculadas con las ecuaciones de estado adecuadas; así como, el
equilibrio termodinámico ha de basarse en la igualdad de fugacidades entre el
combustible en fase líquida y en fase vapor.
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2.4.3. Características macroscópicas del chorro diésel
Hasta el momento, se han descritos los procesos físicos que afectan a la
formación del chorro diésel. En esta sección, se va a exponer la caracterización
del chorro desde un punto de vista macroscópico, es decir, el estudio global
de la forma del chorro, en vez del estudio de parámetros locales, que son los
estudiados en la caracterización microscópica.
Como se muestran en la Figura 2.21, el chorro se divide en dos partes
claramente diferenciada: la primera (parte estacionaria), se extiende desde el
orificio de salida hasta un 60 % y un 70 % de la longitud total del chorro, y
muestra un aspecto cónico; en la segunda (parte transitoria), el chorro muestra
una forma semielíptica, a causa de la interacción aerodinámica con el gas de
la cámara de combustión.
Figura 2.21: Estructura macroscópica de un chorro diésel [11].
Penetración del chorro
La penetración del chorro, representado por la letra S en la Figura 2.21, es
la distancia medida desde el orificio de salida hasta el frente del chorro. Este
parámetro es de suma importancia, no sólo porque sirve de indicador del pro-
ceso de mezcla, sino también porque determina el momento en el que el chorro
impacta con las paredes de la cámara, lo cual tiene una gran influencia en la
combustión y en la formación de emisiones [128]. Aunque conceptualmente es
fácil entender el significado de este parámetros, su definición no es sencilla.
En las últimas décadas han sido propuestas muchas correlaciones para
relacionar la penetración con las condiciones de inyección. La penetración de-
pende principalmente del flujo de momento del chorro, la densidad ambiente
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y del ángulo del chorro. Hay y Jones [129] realizaron una revisión de las co-
rrelaciones existentes en ese momento, remarcando que las mejores eran las
presentadas por Dent [130] y Wakuri et al. [131]. Sin considerar las constantes
de proporcionalidad y otros pequeños detalles, todas las correlaciones, incluso
las más recientes [132, 133], son de la forma de la Ecuación 2.37. Los valores
de cada exponente se obtienen por análisis dimensional, excepto para el que
involucra el ángulo del chorro. El valor de 1/2 para este exponente se puede
obtener mediante el análisis analítico de la evolución del chorro asumiendo







































Waruri et al. [131] fueron los primeros en incluir el ángulo del chorro en su
correlación. Mientras que Dent [130] fue el primero en incluir el efecto de la
temperatura ambiente, o más precisamente, la diferencia entre la temperatura
ambiente y la temperatura en la punta de la tobera, con el factor (𝑇𝑡𝑜𝑏𝑒𝑟𝑎/𝑇𝑎)
1
4
Hiroyasu y Arai [132] formularon una ley de penetración dividida en dos
partes (ver Ecuación 2.39), debido a que la penetración del chorro presenta
un comportamiento diferente en los primeros milímetros, donde muestra una
dependencia con el tiempo lineal. El tiempo 𝑡𝑏 de la Ecuación 2.39 representa
el tiempo necesario para alcanzar la longitud de rotura, y se encuentra definida


























Más recientemente, Naber y Siebers [134] formularon una ley para la pe-
netración basada en sus estudios en condiciones evaporativas, también encon-
trando dos regiones para el comportamiento de la penetracion (Ecuación 2.41).
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Además, tuvieron en cuenta los parámetros adimensionales relacionados con
el flujo interno, concretamente los coeficientes de velocidad (𝐶𝑣) y el de área
(𝐶𝑎), y añadieron a su vez el ángulo del chorro. En esta ocasión, el tiempo 𝑡𝑏
(Ecuación 2.42) se define como el tiempo durante el cuál el chorro está con-
trolado por el englobamiento de aire. Desantes et al. [135] identificaron este
tiempo 𝑡𝑏 con el periodo de transición en el cual el flujo másico (así como el
flujo de cantidad de movimiento) incrementa su valor debido a la dinámica
propia del inyector y la variación de la sección de salida efectiva de la tobe-
ra como función del levantamiento de la aguja; obteniendo un valor para la







































Otros autores han obtenido correlaciones empíricas, mediante un ajuste
estadístico con los datos experimentales. Por ejemplo, Payri et al. [136] pro-
pusieron la Ecuación 2.43 para condiciones no evaporativas, y Payri et al.
[137] obtuvieron la Ecuación 2.44 para la parte lineal de la penetración. Estas
correlaciones muestran una buena concordancia con las obtenidas mediante
análisis dimensional.






𝑆(𝑡) = 0,018𝜌−0,25𝑎 Δ𝑝0,51𝑡1,04 (2.44)
Cuando se compara el chorro en condiciones evaporativas y no evaporativas
para las mismas condiciones de inyección (presión de inyección, densidad de
la cámara,...), Naber and Siebers [134] observaron que la evaporación puede
reducir la penetración del chorro hasta un 20 %. Esta reducción es atribuída al
aumento de la densidad de la mezcla gas-vapor debido a que su temperatura
se reduce por el proceso de evaporación. Finalmente, en condiciones reactivas,
la penetración del chorro aumenta debido a la reducción de la densidad local
a causa de las reacciones de combustión [138].
56 Chap. 2 Fundamentos del proceso de inyección
Ángulo de apertura del chorro
El ángulo de apertura del chorro (𝜃) es el ángulo que forman las dos líneas
que delimitan el chorro, como se muestra en la Figura 2.21. También es un
parámetro importante en el englobamiento de aire en el chorro y determinante
en la evaporación del combustible y en el proceso de combustión.
Como en el caso de la penetración del chorro, el ángulo de apertura ha
sido estudiado en las últimas décadas, habiendo en la literatura multitud de
correlaciones. Ranz [118] presento una de las primeras (Ecuación 2.45), siendo
𝐹𝑡 una función analítica que en el caso de condiciones de inyección diésel,
alcanza un valor límite de 𝐹𝑡 = 0,288. Sin embargo, esta correlación contiene























Reitz y Bracco [139] realizaron un extenso estudio experimental incluyen-
do diferentes variaciones en la geometría de la tobera, con el cual obtuvieron
la Ecuación 2.46 para la constante 𝐶. Sin embargo, esta expresión no tiene en
cuenta ni la conicidad, ni el radio de acuerdo del orificio. Por lo tanto, esta
expresión da buenos resultados cuando se usan geometrías similares a las em-
pleadas por Ranz [118] pero no cuando la geometría cambia sustancialmente.




Hiroyasu y Arai [132] evaluaron el efecto de variaciones en el tamaño del
saco (𝐷𝑠) en el ángulo de apertura, obteniendo la Ecuación 2.47. Naber y
Siebers [134] realizaron una recopilación de las correlaciones propuestas para
el ángulo de apertura y observaron que el exponente del cociente de densidades
variaba entre 0,2 y 0,5, aunque ellos propusieron un valor de 0,19. En todos











Kampmann et al. [140] estudiaron el efecto de la hidroerosión del orificio
de entrada y demostraron que a mayores valores de hidroerosión se obtienen
menores ángulos de apertura. Además, al reducir los niveles de hidroerosión
observaron una mayor dispersión estadística de las medidas.
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En términos generales, los estudios llevados a cabo están de acuerdo en
identificar los principales parámetros que afectan al ángulo de apertura: co-
ciente de densidades, geometría de la tobera y el fenómeno de cavitación. La
presión de inyección tiene un efecto pequeño, pero no se puede obtener una
regla general, debido probablemente, a que el efecto es el resultado de muchos
otros parámetros combinados, tales como el tipo de asiento de la aguja, el
radio de acuerdo, etc. Además, como se ha comentado en la Sección §2.3.4 la
presencia de la cavitación afecta fuertemente al ángulo de apertura, aumen-
tándolo al aparecer la cavitación [50]. La cuantificación de estos efectos es aún
un problema abierto, debido a la complejidad del sistema, así como a la me-
todología usada para procesar las imágenes. La propia definición del ángulo
de apertura presenta problemas, Naber y Sievers [134] basan su definición en
el cálculo del área del chorro, mientras que Payri et al. [14] basan la suya en
el ajuste de dos líneas en la frontera del chorro. Incluso la forma de realizar
el ajuste puede presentar controversia (i.e. si las líneas deben cruzarse en el
orificio de salida o no). Por lo tanto, el valor del ángulo de apertura no puede
ser comparado entre diferentes autores de forma adecuada.
Longitud líquida
En condiciones evaporativas, el combustible líquido inyectado se va evapo-
rando progresivamente debido a su contacto con el gas caliente de la cámara
de combustión. Como consecuencia, la fase líquida alcanza un valor de pene-
tración cuasi-estacionario como se muestra en la Figura 2.22. Definiéndose la
penetración de la fase líquida o longitud líquida (𝐿𝐿) como la distancia que
tiene penetrar el combustible hasta que está completamente evaporado.
La longitud líquida es un parámetro habitual para caracterizar el rendi-
miento del proceso de mezcla en chorros diésel [135, 141]. Los parámetros
significativos para estudiar la dependencia de la longitud líquida son la tem-
peratura ambiente, la densidad ambiente, la presión de inyección, el orificio
de salida y el tipo de combustible [59, 135, 141]. Su dependencia con estos
parámetros ha sido descrita por varios autores [142, 143] mediante correla-
ciones empíricas. También, ha sido estudiada mediante análisis dimensional.
En la Ecuación 2.48 se muestra la correlación obtenida por Pastor et al. [144]
para chorros inertes que fue posteriormente ampliada para considerar chorros
reactivos [145], donde 𝐾𝑝 es una constante que depende de las condiciones del
ambiente y 𝐶𝑚𝑣 es un coeficiente que depende de las propiedades del combus-
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Figura 2.22: Fases líquidas y evaporativas del chorro diésel en condiciones
evaporativas no reactivas [59].








2.4.4. Características microscópicas del chorro diésel
El objetivo de la caracterización microscópica es entender los procesos que
ocurren en el interior del chorro y proporcionar los elementos para la valida-
ción de modelos de chorro y simulaciones CFD. Sin embargo, las condiciones
de operación normal de la inyección diésel (alta temperatura, presión de in-
yección, tiempos característicos, etc.) resulta en que la toma de estas medidas
sea un desafío científico/tecnológico constante. Por ello, las técnicas necesarias
son más complejas que las usadas en la caracterización macroscópica.
Tamaño de las gotas
La medida del tamaño de las gotas es importante para entender el proceso
de atomización, así como el de transferencia de momento gota-aire (una vez
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combinada con la velocidad de la gota). Esta medida conlleva una serie de difi-
cultades: el tamaño de las gotas abarca un gran rango de diámetros; el proceso
de evaporación (ocurre también a temperatura ambiente) reduce el tamaño de
las gotas durante su recorrido en la cámara de combustión. Por ello, el tama-
ño de las gotas se trata mediante una aproximación estadística; representando
las medidas experimentales mediante un histograma; y calculando la función
de densidad de probabilidad. Sin embargo, esta caracterización requiere de
muchas hipótesis y análisis complejos. Además, el análisis de la función de
densidad no suele aportar información crucial, excepto la no uniformidad del
chorro.
Un método normalmente empleado para describir la calidad de la atomi-
zación consiste en definir un diámetro característico. Este parámetro puede
ser definido de diversas maneras, dependiendo del autor. Por ello, Mugele
y Evans [146] clasificaron estas definiciones y propusieron la notación usada
actuálmente, mostrada en la Tabla 2.7.







































Tabla 2.7: Definición de diámetros medios de gotas.
Entre las definiciones mostradas en la Tabla 2.7, la más usada en estudios
de chorro diésel es 𝐷32, también llamada diámetro medio de Sauter (𝑆𝑀𝐷).
Diversos estudios han correlacionado el 𝑆𝑀𝐷 con las condiciones de inyección
[147, 148]. Por ejemplo, la correlación propuesta por Hiroyasu et al. [147],
mostrada en la Ecuación 2.49, es una de las primeras que se puede encontrar
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en la literatura.
𝑆𝑀𝐷 = 0,38Δ𝑝−0,135𝜌0,121𝑎 ?̇?
0,131
𝑓 (2.49)
No obstante, hay que tener mucha precaución con estas correlación debido
en parte a los pocos datos experimentales usados para su obtención, sien-
do arriesgado extender una correlación a otros tipos de tobera, diámetros o
combustibles. Por tanto, deben ser usadas solamente como punto de partida
para realizar un buen ajuste de los datos experimentales y como orientación
cualitativa [149].
Distribución de velocidad
La caracterización del perfil de velocidad de los chorros diésel permite
evaluar el proceso de mezcla aire-combustible. Por esta razón, muchos autores
se han interesado en este parámetro. La mayoría de ellos han basado sus
estudios en la similitud entre el chorro diésel y el chorro gaseoso, siguiendo la
idea de Adley y Lyn [150], la cual se ha mostrado como precisa para describir el
comportamiento del chorro estacionario cuando se encuentra lejos del orificio
(en la región diluida del chorro) [151]. Sin embargo, también hay diferencias
substanciales entre el chorro diésel y el chorro gaseoso, por ejemplo, en el
chorro gaseoso, el ángulo de apertura es constante y depende únicamente de
las propiedades de los fluidos involucrados en el proceso, mientras que en el
chorro diésel, la geometría del orificio, la existencia o no de cavitación y la
densidad del gas de la cámara tienen un efecto significativo.
Los perfiles de velocidad radial pueden convertirse en perfiles de concen-
tración [152] por medio del número de Schmidt (Ecuación 2.50), definido como
la relación entre la difusión viscosa y la másica, siendo 𝐷 la difusividad másica
del combustible. Estos modelos caracterizan el perfil de concentración y velo-
cidad en dos zonas diferenciadas: primero, una zona donde la velocidad y la
concentración permanecen constantes; hasta cierta distancia llamada longitud




Este efecto se puede apreciar en la Figura 2.23, donde se ha representado
esquemáticamente la evolución de la concentración y la velocidad del chorro
diésel. Aunque en la Figura 2.23 sólo se muestra una curva, el decaimiento de
la concentración y la velocidad del chorro en general no tienen porque ser el
mismo.
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Figura 2.23: Evolución de la concentración y la velocidad del chorro diésel a
lo largo de su eje [69].
2.4.5. Estudios computacionales del chorro diésel
Al considerar el estudio computacional del chorro diésel, la primera pecu-
liaridad es la existencia de varios fluidos que han de ser simulados (de igual
forma que ocurría para el flujo interno en presencia de cavitación). Por un
lado, el gas presente en la cámara de combustión y por otro, el combustible
líquido inyectado (en caso de producirse supercavitación, también se inyecta
en forma de vapor), el cual, si la temperatura es lo suficientemente alta se irá
evaporando gradualmente.
Para abordar este estudio, diferentes perspectivas han sido consideradas
en la literatura, pudiendo agruparse en dos grandes grupos dependiendo de
como es tratada la fase líquida [153]: modelos Euleriano-Euleriano y modelos
Euleriano-Lagrangiano.
Modelos Euleriano-Euleriano
En estos modelos se resuelven las ecuaciones de Navier-Stokes para cada
uno de los fluidos. El gas es considerado la fase principal, mientras que la
fase líquida se considera como fase secundaria (o dispersa). Los fluidos se
caracterizan mediante su fracciones volumétricas, por tanto, su suma debe de
ser la unidad. Debido a las interacciones entre los distintos fluidos/fases hay
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que tener en cuenta en las ecuaciones de Navier-Stokes los intercambio de
masa, momento y energía de cada fase en las interfases [154].
Como se ha mencionado anteriormente, Alajbegovic et al. [96] extendieron
su modelo de dos fluidos para incluir una tercera fase, pudiendo así simular
el chorro. En este estudio, utilizaron el modelo para el estudio de inyectores
GDI.
Battistoni et al. [155, 156] usaron el modelo desarrollado por Alajbegovic
et al. para estudiar los efectos debidos a las propiedades del combustible, pero
limitando el uso del modelo Euleriano-Euleriano al flujo interno, mientras que
para el chorro diésel usaban un modelo Euleriano-Lagrangiano. Esta meto-
dología de usar un modelo Euleriano-Euleriano para el flujo interno, pero no
para el chorro diésel se puede encontrar también en el estudio de Masuda et
al. [157].
Iyer y Abraham [158] presentaron un modelo completamente Euleriano
para el chorro diésel y realizaron una comparación con datos experimentales
en un gran rango de condiciones de inyección. Según los autores, se obtienen
buenos resultados con el modelo, entendiendo por ello un error menor del 30 %.
Martí [6] desarrolló un modelo simplificado para el estudio simultáneo (sin
considerar cambios de fase) del flujo interno y el chorro diésel, siguiendo la
filosofía del modelo Σ − ϒ [159].
La simulación del chorro en la zona dispersa es computacionalmente muy
costosa mediante modelos del tipo Euleriano-Euleriano. Sin embargo, algunos
autores [160-162] lo han realizado mediante el método de momentos (MOM )
o método de cuadratura de momentos (QMOM ). No obstante, estos méto-
dos tratan el chorro inicialmente como un modelo Euleriano-Euleriano, para
convertirlo posteriormente en Euleriano-Lagrangiano [163].
Mención especial requieren los modelos DNS (Direct Numerical Simula-
tion), donde se resuelven las ecuaciones de Navier-Stokes sin usar modelos
para simplificar el efecto de la turbulencia. Estos modelos son actualmente
inabordables desde el punto de vista computacional en condiciones reales de
inyección. Por ello, se han llevado a cabo estudios simplificados [164-171], todos
centrándose en los primeros milímetros del chorro, para considerar únicamente
la atomización primaria, además del uso de bajas velocidades de inyección. Por
ejemplo, Shinjo y Umemura [165, 166] utilizaron tres velocidades (30 m/s, 50
m/s y 100 m/s), aún con estas simplificaciones, para tratar el problema de 100
m/s necesitaron 5760 procesadores en el supercomputador JSS de la agencia
japonesa de exploración aeroespacial. Otro método para simplificar el proble-
ma es el seguido por Menard et al. [164] donde una tensión superficial casi
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tres veces superior a la real en el gasóleo estándar fue usada con el objetivo de
reducir el número de Weber. A su vez, algunos autores [167-171] han usado,
conjuntamente a las simplificaciones expuestas, la técnica de AMR (Adaptive
mesh refinement) para reducir ligeramente el coste computacional. Aun con
todas las simplificaciones, el estudio de los chorros es altamente complejo,
por lo que algunos autores como Tomar et al. [168] han usado también una
descripción lagrangiana para las gotas más pequeñas.
Modelos Euleriano-Lagrangiano
Estos modelos son los usados clásicamente debido a su buena eficiencia y
su buena adecuación para incluir todos los procesos típicos en la cámara de
combustión (evaporación, combustión, emisiones, transmisión de calor, etc.).
En estos métodos la fase gaseosa se resuelve mediante una descripción Eule-
riana, usando las ecuaciones de Navier-Stokes, mientras que la fase líquida se
resuelve mediante una descripción lagrangiana, donde el líquido es discretiza-
do en gotas o conjuntos de gotas que permiten estimar sus propiedades (radio,
velocidad, temperatura, etc.).
Estos modelos fueron inicialmente desarrollados por Williams [172] para
tratar chorros dispersos, debido a ello se suele considerar que esta aproxi-
mación es sólo valida si la concentración volumétrica no supera cierto valor
definido por el usuario (usualmente 0,1). No obstante, Subramaniam [163]
mostró que esta hipótesis no es necesaria teóricamente para desarrollar el mo-
delo, como tampoco numéricamente para su estabilidad. Por lo tanto, no hay
problema en usar estos modelos en chorros densos, como el caso del chorro
diésel que inicialmente presenta una vena líquida. De todas formas, aunque de
forma general no sea un requerimiento de estos modelos, sí que pueden existir
modelos y submodelos de arrastre, evaporación, etc. que lo requieran debido
a las correlaciones empíricas en las que se basan.
Existen dos formas de tratar las gotas (CDM y DDM ). Al considerar to-
das las gotas de forma individual estaríamos hablando de modelos de gotas
continuos o CDM (Continuum Droplets Model). Otra posibilidad, es el tra-
tamiento estadístico de las gotas o DDM (Discrete Droplets Model, el cual
fue originalmente propuesto por Dukowicz [173] y tiene la ventaja de aho-
rrar coste computacional al usar conjuntos de gotas (Parcels) con las mismas
propiedades (tamaño, velocidad, etc.). El tamaño de la malla es un aspecto
importante en este tipo de simulaciones, un tamaño de celda grande puede
producir difusión numérica, perjudicando el estudio del chorro. Pero, al mis-
mo tiempo, el uso de tamaños de celda pequeños puede perjudicar la solución
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y/o estabilidad si alguno de los modelos usados requiere concentraciones volu-
métricas pequeñas [174]. Para el caso del chorro gaseoso turbulento, Abraham
[175] mostró que al menos son necesarias dos celdas que cubran el orificio de
salida para modelarlo correctamente.
Este tipo de modelos no presenta sólo dependencia con el tamaño de la
malla utilizada, sino también con su orientación. Un mal posicionamiento del
inyector afecta al resultado, por ejemplo, si el orificio de salida coincide con
un nodo de la malla, el chorro es dividido en cuatro celdas [163].
Modelos de atomización
Entre los efectos que hay que modelar en los modelos Euleriano-
Lagrangiano, uno de los más importantes y, por tanto, que ha recibido más
atención en la literatura, es la atomización. Existen diversos modelos de ato-
mización, dependiendo de las características de la inyección, así como del me-
canismo de atomización. Estos modelos se describen a continuación:
Modelo de Kelvin-Helmholtz o modelo wave: Está basado en el análisis
de la estabilidad de un chorro viscoso cilíndrico sometido a una perturba-
ción infinitesimal. Fue descrito por Reitz [115]. La atomización primaria
del chorro está relacionado con la inestabilidad de Kelvin-Helmholtz,
inducida por la velocidad relativa en la interfase. Entre las diferentes
longitudes de onda, aquella con una mayor ritmo de crecimiento es con-
siderada la responsable de la atomización.
Modelo de Kelvin-Helmholtz ACT: Desarrollado por Som y Aggarwal
[176], es una modificación del modelo anterior para incluir los efectos de
la cavitación y de la turbulencia en la atomización primaria.
Modelo de Rayleigh-Taylor: La inestabilidad de Rayleigh-Taylor se con-
sidera también responsable de la rotura de las gotas [177]. Las ondas
inestables de Rayleigh-Taylor ocurren debido a la rápida desaceleración
que sufren las gotas debida a la fuerza de arrastre.
Modelo TAB (Taylor Analogy Break-up model): Desarrollado por
O’Rourke y Amsden [178], es un método clásico para calcular la de-
formación y rotura de las gotas. Se basa en la analogía de Taylor entre
una gota deformada oscilante y un oscilador armónico forzado.
Modelo LISA (Linearized Instability Sheet Atomization model): Desa-
rrollado por Senecal et al. [179], se compone de dos partes: un modelo
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de atomización para chorros planos propuesto por Dombrowski y Johns
[180] y de una metodología de inyección específica para atomizadores
basados en la presión (pressure-swirl atomizers), consistente en la deter-
minación de un número de Weber que caracteriza la frontera entre una
zona dominada por ondas largas y otra dominada por ondas cortas.
Modelo de Reitz y Diwakar: De acuerdo a este modelo, la rotura de las
gotas debido a la interacción aerodinámica se produce por el régimen de
atomización secundaria en forma de saco y por el régimen de arranque
[181].
Modelo de Pilch y Erdman: En este modelo la rotura de las gotas se
calcula directamente mediante la correlación desarrollada por Pilch y
Erdman [182]. Se distinguen los cinco casos de atomización secundaria
presentado anteriormente.
Modelo de Hsiand y Faeth: Desarrollado por Hsiang y Faeth [183], es
un modelo válido para gotas con un número de Weber inferior a mil y
cubre los tipos de atomización interesantes en los chorros diésel.
Modelo de Chu: Desarrollado por Chu y Corradini [184], se basa en la
inestabilidad de Rayleigh-Taylor. Utilizan una correlación exponencial
para predecir el tamaño de las gotas.
Modelo Kelvin-Helmholtz Rayleigh-Taylor: Descrito por Patterson y
Reitz [185], consiste en un modelo compuesto simultáneamente por los
modelos de Kelvin-Helmholtz y el de Rayleigh-Taylor. Ambos modelos
trabajan simultáneamente, produciéndose la rotura de las gotas cuando
es posible por alguno de los dos modelos.
Hossainpour y Binsesh [186] compararon cuatro de los modelos (Chu, Reitz
y Diwakar, Kelvin-Helmholtz y Helvin-Helmholtz Rayleigh-Taylor) para un
caso de prueba. Los resultados mostraban que los modelos de Chu y el de
Reitz y Diwakar sobrepredecían la penetración del chorro. Además, como era
esperable, el método de Kelvin-Helmholtz Rayleigh-Taylor predecía una de-
sintegración más rápida de las gotas más grandes y una mayor velocidad de
evaporación que el modelo de Kelvin-Helmholtz.
Som et al. [187] estudiaron el modelo Kelvin-Helmholtz Rayleigh-Taylor
mediante el código de cálculo CONVERGE, obteniendo una sobrepredicción
de la penetración, acentuándose para altas densidades del gas. También obtu-
vieron una subpredicción en la penetración inicial bastante importante al usar
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una tasa de inyección medida mediante un tasímetro, mientras que al usar la
obtenida mediante rayos-X no observaron este efecto.
A lo largo de la presente tesis se usarán diversos de los modelos intro-
duciodos en esta sección, principalmente los modelos de Kelvin-Helmholtz y
Rayleigh-Taylor, así como el modelo de Patterson y Reitz [185], donde ambos
modelos intervienen de forma conjunta.
2.5. Gasóleo
El estudio de los motores diésel no se puede entender sin considerar las
características del combustible usado, así como del contexto social y normativo
que influyen en su desarrollo. Por ello, en esta sección se expone brevemente
la situación actual, así como sus propiedades físico-químicas.
2.5.1. Contexto actual
Los motores diésel gozan actualmente de gran popularidad, como se puede
comprobar en el informe de Eurostat [188], superando en algunos países (ver
Figura 2.24) como Luxemburgo y España el 50 % del parque automovilístico.
Figura 2.24: Automóviles registrados por tipo de motor en 2013 (Eurostat).
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En concreto, en España se observa, en los datos recogidos por Eurostat
(disponibles hasta el año 2012), un crecimiento continuado de los vehículos
diésel (ver Figura 2.25), teniendo una mayor presencia en vehículos con gran
cilindrada (> 1999 cc) y media cilindrada (1400 − 1999 cc) donde cuenta con
alrededor de un 68 % de presencia. En el rango de baja cilindrada (< 1400 cc)
tiene una presencia pequeña, rozando apenas el 13 %.
Figura 2.25: Características del parque automovilístico en España (Eurostat).
Un factor que está guiando la investigación actualmente es el de las emisio-
nes contaminantes [189]. Las nuevas normativas cada vez más estrictas sobre
los NOx (causantes de irritación en el sistema respiratorio y ocular, así como
partícipes en el fenómeno de lluvia ácida), los hidrocarburos sin quemar (HC,
contribuye a la formación de esmog y algunos como el benceno son conoci-
dos cancerígenos), partículas atmosféricas (PM, relacionas con enfermedades
cardiovasculares y respiratorias), monóxido de carbono (CO, en bajas concen-
traciones empeora las enfermedades cardiovasculares preexistentes) y dióxido
de carbono (CO2, principal gas de efecto invernadero de origen antropogénico).
Las emisiones de CO2 en la Unión Europea vienen reguladas por el re-
glamento (CE) Nº 443/2009, donde se especifíca un límite de 130 g/km para
el 100 % de turismos nuevos de cada fabricante desde 2015, siendo el porcen-
taje en 2012 cuando se empieza a aplicar esta normativa de un 65 %. Esta
normativa tiene como objetivo un límite de 95 g/km para el año 2020.
El resto de emisiones vienen reguladas por la normativa europea llamada
EURO, siendo la actual la normativa EURO 6. En la Tabla 2.8 están resumidos
los principales límites en g/km.
2.5.2. Propiedades físico-químicas del gasóleo
Anteriormente se ha mencionado que el gasóleo como fluido es incompre-
sible pero las condiciones del flujo pueden originar que este sea compresible.
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Normativa Fecha CO NOx HC+NOx PM PM
- - 𝑔/𝑘𝑚] [𝑔/𝑘𝑚] [𝑔/𝑘𝑚] [𝑔/𝑘𝑚] [#/𝑘𝑚]
Euro 1 Julio 1992 2,72 - 0,97 0,14 -
Euro 2 Enero 1996 1,0 - 0,7 0,08 -
Euro 3 Enero 2000 0,64 0,50 0,56 0,05 -
Euro 4 Enero 2005 0,50 0,25 0,30 0,025 -
Euro 5 Septiembre 2009 0,5 0,180 0,230 0,005 -
Euro 6 Septiembre 2014 0,5 0,080 0,170 0,005 6 · 1011
Tabla 2.8: Normativa europea de emisiones para turismos diésel.
Diversos autores [25-29, 190-193] han abordado el estudio de las propiedades
del gasóleo y su dependencia con la temperatura y la presión. Por ejemplo
Rodriguez-Anton et al. [25] propusieron la siguiente dependencia de la densi-
dad con la temperatura y la presión:
𝜌 (𝑝[MPa], 𝑇 [C]) = 𝐶1 + 𝐶2 (𝑇 − 15) + 𝐶3 (𝑇 − 15)
2





Siendo 𝐶1 la densidad del gasóleo a 15 ºC y 0.1 MPa; 𝐶 = 𝐶5𝑒𝐶6(𝑇−15) y
𝐶2,3,4,5,6 constantes que hay que ajustar para cada tipo de gasóleo.
Para la viscosidad dinámica Kouzel [190] propuso la siguiente dependencia
exponencial:







Donde 𝑝0 es la presión atmosférica. Otros parámetros que han sido de
especial interés en las últimas décadas han sido la presión de vapor [25, 26], la
velocidad del sonido [27, 29, 191, 192], el módulo de compresibilidad [27, 29,
191-193], etc.
Las valores límites para su comercialización en Europa vienen fijados por
los estándares europeos (EN) 590 [194] (para el gasóleo) y 14214 [195] (para
el FAME, el biodiésel más común actualmente), habiendo importantes dife-
rencias entre ambos (ver Tabla 2.9), debido al diferente origen de cada uno.
En el caso del gasóleo se impone un límite máximo de un 7 % en volumen





Mín. Máx. Mín Máx
Contenido de FAME % (V/V) - 7 96,5 -
Número de cetano - 51 - 51 -
Densidad a 15 ºC kg/m3 820 845 860 900
Viscosidad cinemática a 40 ºC mm2/s 2 4,5 3,5 5
Contenido en agua mg/kg - 200 - 500
Punto de inflamación ºC 55 - 101 -
Tabla 2.9: Propiedades gasóleo (EN 590:2014) [194] y FAME (EN 14214:2012)
[195].
especifíca ningún límite para otros tipo de biocombustibles, sino que que se
explicita directamente que otros hidrocarburos como los derivados del aceite
vegetal hidrotratado (HVO) o Biomass to Liquid (BTL) no han de cumplir el
límite del 7 %.
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Para la realización del estudio computacional se han usado diversas téc-
nicas experimentales, tanto como para proveer al código de la información
necesaria para realizar las simulaciones (geometría de las toberas y caracte-
rísticas hidráulicas), como para la validación de la calibración de los modelos
de chorros de los inyectores objeto del estudio. Precisamente en el presente
capítulo se describen las herramientas y técnicas experimentales empleadas a
lo largo de esta tesis.
Se aborda en primer lugar la determinación de la geometría de las toberas
de inyección diésel mediante moldes de silicona con su posterior visualización
con la técnica de microscopía electrónica. Las medidas de la geometría sirven
para el cálculo de los coeficientes hidráulicos y para configurar las condiciones
del inyector en las simulaciones.
En segundo lugar, se describen las herramientas experimentales y su base
teórica para la caracterización hidráulica del flujo interno, entendiendo como
tal la medida de la tasa de inyección y del flujo de cantidad de movimiento.
En el caso de la medida del flujo de cantidad de movimiento, como se explica
posteriormente, sólo se ha realizado para el primer inyector estudiado, des-
cartando su medida para los siguientes inyectores puesto que no es necesario
para la calibración del modelo CFD del chorro.
Para finalizar, se describe la instalación de alta presión y alta temperatura
donde se han llevado a cabo las medidas de visualización del chorro diésel,
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para a continuación introducir los métodos de visualización empleados para la
caracterización macroscópica del chorro en condiciones no evaporativas y en
condiciones evaporativas no reactivas.
3.2. Caracterización geométrica de las toberas
Conocer la geometría de las toberas es esencial para simular el proceso de
inyección, en especial, para estudiar el flujo interno, donde las características
exactas de la geometría son esenciales, debido a que definen las condiciones de
contorno. También para estudiar el chorro diésel, en este caso las característi-
cas de los orificios son usadas como condiciones de contorno para inyectar el
combustible en la cámara de combustión y para el uso de los distintos modelos
de atomización.
Para determinar la geometría de las toberas existen 2 tipos de ensayos, los
ensayos destructivos, donde se secciona la tobera, y los ensayos no destructi-
vos como los empleados en la presente tesis. En concreto se ha empleado la
técnica propuesta por Macian et al. [1] para la obtención de moldes de silicona
de toberas diésel. Otra técnica no destructiva que se ha popularizado recien-
temente es el uso de rayos X para la obtención de la geometría [2, 3]. Esta
técnica ofrece resultados similares a los del molde de silicona.
3.2.1. Obtención del molde de silicona
En primer lugar para la correcta solidificación de la silicona se procede
a la limpieza de la tobera, que en el caso de haber sido usada previamente
contendrá restos de combustible y cualquier partícula presente en él. Para
eliminar cualquier resto de combustible y deposiciones se usa alcohol y aire a
presión, para finalizar con una limpieza por ultrasonidos usando una solución
específica para joyería.
Después de limpiar la tobera se procede a introducir mediante un pequeño
tubo una silicona con propiedades viscosas especiales que permite rellenar los
orificios de la tobera y el saco (ver Figura 3.1), además, una vez solidificada
es capaz de recuperar su forma inicial tras ser manipulada en el proceso de
extracción y por tanto ocasionándose pequeñas deformaciones. Al día siguiente
(la silicona necesita unas 12 horas para solidificar correctamente) se procede a
recuperar el molde, extrayendo para ello cuidadosamente el tubo de la tobera
para evitar que se rompa.
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Figura 3.1: Esquema de la realización del molde de silicona.
3.2.2. Visualización del molde mediante microscopía electró-
nica de barrido
Antes de proceder a la visualización del molde de silicona, se recubre con
una fina capa de un material conductor, generalmente oro (con un espesor del
orden de 0,01 𝜇m, de tal forma que no afecta a la medición). A continuación,
se puede introducir el molde en un microscopio electrónico de barrido (ver
Figura 3.2a), el cual permite amplificar la imagen con un zoom variable entre
30 y 1000 aumentos.
Se toman diversas fotografías de los moldes, desplazando y rotando la
muestra para enfocar cada uno de los orificios y las distintas zonas de inte-
rés. En la Figura 3.2c se observa una de estas imágenes procesadas para el
molde del inyector Bosch 2.18 usado en la presente tesis. En la Figura 3.2d se
muestran los parámetros geométricos de interés, que son los mismos que los
mostrados en la Sección §2.3.1.
Esta técnica, ha sido validada en diversas investigaciones [1, 4, 5], mos-
trando una precisión en la medida del orden del 2 %.
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Figura 3.2: Microscopio electrónico de barrido y molde de silicona.
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3.3. Caracterización hidráulica del flujo interno
La caracterización hidráulica del flujo interno se basa en la medida de la
tasa de inyección y del flujo de cantidad de movimiento. Como se ha explicado
en la Sección §2.3.3, a partir de estas medidas se obtienen parámetros impor-
tantes del flujo, como la velocidad efectiva (𝑢𝑒𝑓 ), así como los coeficientes de
descarga (𝐶𝑑), de velocidad (𝐶𝑣) y el de área (𝐶𝑎). En esta sección se presen-
tan las herramientas experimentales utilizadas para su medida en la presente
tesis.
3.3.1. Medición de la tasa de inyección
Para tal propósito se emplea un caudalímetro EVI [6-8], cuyo principio de
medida está basado en el método de tubo largo o también llamado método de
Bosch [9].
El inyector se coloca en un portainyector refrigerado, tal y como se muestra
en la Figura 3.3 e inyecta el combustible en el caudalímetro, el cual está
compuesto por un tubo de gran longitud y un depósito. El volumen interior
esta lleno de combustible, la presión del cual está regulada por una válvula
de flujo controlada por un PID, el cual garantiza una condiciones de presión
determinadas y estacionarias antes de empezar la inyección.
Figura 3.3: Esquema del caudalímetro EVI con sus partes principales.
Al empezar la inyección se genera una onda de presión que se propaga
desde el inyector hasta el depósito, donde es amortiguada. La velocidad de
esta onda es igual a la velocidad del sonido del combustible (𝑎). La onda de
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Esta relación viene de suponer la propagación de una onda plana dentro
de un tubo de sección 𝐴𝑡. Además del incremento de la presión (Δ𝑝), también
ocurre un incremento de la velocidad (Δ𝑢) y de la densidad (Δ𝜌). Aplicando
la ecuación de continuidad (para un observador situado en el frente de onda)
se tiene:
?̇?𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎𝑛𝑑𝑎 = −𝑎𝜌𝐴𝑡 = ?̇?𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 = −(𝑎− Δ𝑢)(𝜌+ Δ𝜌)𝐴𝑡 (3.2)
Obteniendo la siguiente relación entre la variación de la velocidad y la








Operando de la misma forma con la ecuación de conservación de la cantidad
de movimiento, se obtiene:
(𝑎− Δ𝑢)2(𝜌+ Δ𝜌)𝐴𝑡 − 𝑎2𝜌𝐴𝑡 = Δ𝑝𝐴𝑡 (3.4)
Una vez simplificado y sustituyendo la Ecuación 3.3 se tiene:
Δ𝑝 = 𝑎𝜌Δ𝑢 (3.5)
Lo que permite obtener la expresión para el caudal másico mostrada an-
teriormente en la Ecuación 3.1:




Con el objetivo de corroborar la masa total inyectada obtenida por el
caudalímetro, se coloca una balanza a la salida del mismo. Además la señal
del sensor de presión sufre un efecto de acumulación, el cual es corregido con
la metodología seguida en Payri et al. [10].
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3.3.2. Medición del flujo de cantidad de movimiento
El flujo de cantidad de movimiento se ha medido con un maqueta diseñada
en CMT-Motores Térmicos, la cual se encuentra completamente descrita en
la tesis de Gimeno [11]. En la Figura 3.4 se muestra una fotografía de dicha
maqueta Los principales elementos de la misma son: la cámara de acero, el
portainyector, el sensor de presión, un acceso óptico lateral y las válvulas de
entrada y salida.
Figura 3.4: Maqueta de cantidad de movimiento.
El cuerpo principal de la maqueta está compuesto por la cámara de acero
cilíndrica, la cual puede ser presurizada hasta una presión de 9 MPa. Esta
característica permite el estudio del comportamiento del chorro en condiciones
de funcionamiento similares a las de un motor diésel real. La presurización
se realiza con nitrógeno, ya que tiene propiedades similares a las del aire
pero no presenta riesgo de combustión al no contener oxígeno. También se
pueden usar otros gases como helio o hexafluoruro de azufre (SF6) en el caso de
requerirse densidades menores o mayores para una misma presión de descarga
(contrapresión).
La contrapresión se controla mediante dos válvulas: una de ella conectada
a la bombona de nitrógeno, permite la presurización, mientras la de vaciado
permite regular la presión y extraer el gas de la cámara.
La medición se realiza mediante un sensor piezoeléctrico de la marca
Kistler (modelo 7031) que está diseñado para mostrar un comportamiento
lineal hasta 25 𝑀𝑃𝑎. Debido al uso de un sensor de presión en vez de un
sensor de fuerza, éste ha de ser calibrado. Para ello Gimeno [11] usó la me-
todología descrita por Bill [12] (Hammer test method), donde la constante de
calibración es obtenida al golpear el sensor de presión mediante un martillo al
cual se le ha acoplado en la punta un sensor de fuerza calibrado, debido a la ley
de acción y reacción ambos sensores han de experimentar la misma fuerza. El
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sensor de presión se encuentra unido a una diana de aluminio anodizado (con
el fin de protegerlo del impacto del chorro). La posición del sensor depende
de las características de los inyectores. Si se emplea una tobera monorificio, el
sensor se introduce por la base opuesta al portainyector. Por el contrario, si
la tobera es multiorificio, el sensor se introduce por un acceso lateral.
A su vez, el portainyector permite posicionar el inyector de manera que el
eje de uno de los chorros incida perpendicularmente en el sensor de presión,
de manera que girando el conjunto del inyector-portainyector respecto al eje
de la maqueta es posible medir el flujo de cantidad de movimiento de cada
uno de los chorros.
La maqueta para la medida de cantidad de movimiento se completa con un
acceso óptico situado en un lateral del cilindro, el cual permite la visualización
de la posición relativa del sensor de presión frente al inyector, ayudando a la
colocación del sensor. Además, sirve para la detección de anomalías en el
proceso de inyección.
El principio en el que se basa la medida del flujo de cantidad de movimiento
consiste en la medición de la fuerza del impacto del chorro contra el sensor,
tal como se muestra en la Figura 3.5. Por lo tanto, un requisito indispensable
es que el área del sensor englobe el impacto de todo el chorro [11, 13].
Figura 3.5: Esquema del impacto del chorro en la diana del sensor.
La fuerza del impacto del chorro equivale al flujo de cantidad de movimien-
to como consecuencia de la conservación del flujo de cantidad de movimiento
en el eje axial, siempre que se cumplan las siguientes condiciones [11]:
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La presión en la cámara es homogénea. Por lo tanto, el sumatorio de las
fuerzas debidas a la presión, queda simplificado únicamente a la fuerza
ejercida sobre el sensor,
∑︀
𝐹𝑝𝑟 = 𝐹 .
La dirección de entrada del aire en el volumen de control y la dirección
de salida del combustible desviado por la diana, son perpendiculares al
eje del chorro, y, por lo tanto, perpendiculares a la superficie exterior
cilíndrica. Esto conlleva que los flujos asociados a la cantidad de movi-
miento a través de la superficie exterior serán nulos en la componente
axial. Además esta suposición también implica que los esfuerzos viscosos
en dirección axial también sean nulos,
∑︀
𝐹𝑣𝑖𝑠𝑐 = 0.
Con estas suposiciones y suponiendo que el sistema está en estado estacio-
nario se obtiene que la fuerza medida por el sensor es el flujo de cantidad de
movimiento del orificio:
𝐹 = ?̇? (3.7)
En el caso de que el sistema no esté en estado estacionario aparece el
término de acumulación que se muestra en la Ecuación 3.8. Debido al efecto
de este término la medida de las rampas de subida o bajada de la señal del





𝜌𝑢𝑑𝑉 + ?̇? (3.8)
3.4. Visualización del chorro diésel
En esta sección se describen las técnicas para la visualización del chorro
diésel utilizadas en la presente tesis. Para ello, se muestra en primer lugar
la instalación de alta presión y alta temperatura donde se han realizado las
medidas, para continuar con los diferentes montajes ópticos utilizados para la
caracterización de la fase líquida y vapor del chorro que son esenciales para la
calibración de los modelos de chorro.
3.4.1. Instalación de alta presión y alta temperatura
La visualización del chorro diésel se ha llevado a cabo en una instalación de
alta presión y alta temperatura capaz de simular las condiciones de operación
en motores diésel. Usando la clasificación propuesta por Baert et al. [14],
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se correspondería con una instalación de flujo de presión constante (CPF,
constant-pressure flow). La instalación, que se encuentra descrita en detalle
en la tesis de Bardi [15], está compuesta por una cámara principal de acero,
donde se realiza la inyección, y diversos sistemas auxiliares como se muestra
en la Figura 3.6.
Figura 3.6: Esquema de la instalación de alta presión y alta temperatura:
1) Compresores 2) Depósitos de alta presión 3) Válvula principal 4) Filtro
de alta presión 5) Sensor de presión 6) Regulador de presión 7) Sistema de
control (PLC ) 8) Sistema de calentamiento 9) Cámara principal 10) Sistema
de refrigeración del inyector 11) Sistema de refrigeración de la maqueta 12)
Intercambiador de calor 13) Intercambiador de calor 14) Filtro de alta presión
15) Válvulas de regulación del flujo 16) Sensor de presión 17) Filtro centrífugo
18) Grupo de 4 filtros de baja presión 19) Sensor de presión 20) Sensor de O2
21) Caudalímetro 22) Válvulas de control del oxígeno/nitrógeno 23) Válvula
de drenaje 24) Válvula de circuito abierto (salida) 25) Válvula de circuito
abierto (entrada) 26) Depósito de baja presión [15].
La cámara principal está diseñada para soportar presiones de hasta 15
MPa a temperaturas del gas de hasta 1000 K, y obtener un amplio volumen
(alrededor de 6 L) donde las condiciones termodinámicas son aproximadamen-
te estacionarias y uniformes. Además cuenta con tres accesos ópticos de 128
mm de diámetro cada uno.
Los principales sistemas auxiliares mostrados en la Figura 3.6 son: dos
compresores volumétricos que dan un flujo de hasta 70 Nm3/h. Dicho flujo
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pasa a dos depósitos de alta presión con un volumen total de 0,1 m3, lo cual
permite desacoplar ligeramente el flujo que entra a la cámara principal del
suministrado por los compresores (amortiguando así las variaciones temporales
percibidas por los compresores). Existe además un sistema de calentamiento
del gas, compuesto por tres resistencias eléctricas, la potencia de las cuales se
controla en la sala de control. El resto de sistemas auxiliares que no se han
mencionado tienen relación con el sistema de refrigeración de la instalación,
una serie de filtros colocados para mantener el gas libre de partículas o con el
sistema de válvulas para controlar el flujo del gas y la composición del mismo
(sistema de control de EGR).
3.4.2. Técnica de Mie Scattering
La técnica de Mie scattering es ampliamente utilizada en el campo de la
investigación en motores para la visualización de la fase líquida del chorro.
De forma simplificada, la técnica se basa en la iluminación de las gotas del
combustible con una fuente de luz y la observación de la luz dispersa mediante
una cámara: la dispersión de Mie [16] relaciona la interacción entre la luz y
partículas transparentes de tamaños superiores a la longitud de onda, inclu-
yendo los diámetros típicos de las gotas del chorro diésel. Se pueden encontrar
diversos ejemplo del uso y calibración de esta técnica en la literatura [17-19].
Generalmente, el chorro es iluminado por una fuente de luz (continua o
pulsada) y la cámara captura la intensidad de la luz dispersada por las gotas
que componen el chorro. Esta técnica es usada para detectar los contornos de
la fase líquida, debido a que en la evaporación del combustible la intensidad
de la luz dispersa se reduce considerablemente al cambiar el régimen de dis-
persión de Mie a Rayleigh [16]. La técnica de Mie Scattering es usada en la
presente tesis para caracterizar la fase líquida del chorro diésel en condiciones
no evaporativas y evaporativas.
A bajas temperaturas (𝑇𝑎 ≈ 400 K), la evaporación del combustible es
despreciable y los contornos de la fase líquida coinciden plenamente con los
del chorro. Sin embargo, cuando la temperatura aumenta, la evaporación se va
volviendo más significante y aparecen importantes diferencias entre las fases
líquidas y vapor. Como consecuencia, dependiendo de la temperatura contro-
lada en la cámara, la técnica de Mie Scattering permite medir la penetración
del chorro, 𝑆𝑙, en condiciones no evaporativas o la longitud líquida, 𝐿𝐿, en
condiciones evaporativas.
Las imágenes nítidas del chorro obtenidas en el montaje de Mie Scattering
en condiciones no evaporativas permite una detección precisa de los contornos
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del chorro, y por lo tanto, se considera uno de los casos más favorable para
medir el ángulo del chorro (𝜃).
Montaje óptico
Aún cuando la técnica de Mie Scattering es relativamente sencilla, la cali-
dad de los resultados dependen notablemente de los detalles de la configuración
óptima [19]. Para los estudios de caracterización de la fase líquida de los in-
yectores involucrados en el estudio llevado a cabo en esta tesis se ha utilizado
una cámara (Photron Fastcam SA5-X2) dotada de un sensor CMOS de alta
velocidad, permitiendo de esta forma el estudio transitorio del chorro.
Tal como se muestra en la Figura 3.7 se han utilizado dos fuentes de luz
(Xe-Arc) para iluminar el chorro por los accesos laterales, realizando la obser-
vación y captación de imágenes del mismo por el acceso frontal. La cámara se
ha equipado con una lente gran angular (Nikon 50 mm). La resolución de las
imágenes adquiridas ha sido de 1024𝑥1024 px para los casos no evaporativos
con una velocidad de captura de 12500 fps, mientras que en los casos evapo-
rativos, al ser posible la reducción del tamaño de las imágenes (640𝑥640 px),
se ha obtenido una mayor velocidad de captura (33000 fps).
Figura 3.7: Esquema del montaje óptico para la técnica Mie Scattering.
3.4.3. Técnica de Schlieren
La técnica de Schlieren se emplea para caracterizar la fase gaseosa del
chorro en condiciones evaporativas. Esta técnica es capaz de detectar los gra-
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dientes del índice de refracción presentes en el medio [20], debido a que se
basa en la desviación producida en los haces de luz al atravesar un medio no
homogéneo: los gradientes del índice de refracción provocan la desviación de
algunos haces. Usando una lente esférica conjuntamente con un diafragma se
puede colimar los haces de luz: sólo los haces de luz paralelos convergen en el
foco de la lente; el resto presentan cierta desviación; usando el diafragma en
el foco de la lente se puede caracterizar las zonas por los gradientes del índice
de refracción, las cuales aparecen con una menor intensidad.
Montaje óptico
La configuración habitual de la técnica de Schlieren de un único paso [20,
21] que se usa en toberas monoorificio no se puede usar directamente en las
toberas multiorificio, al requerir esta técnica que los haces de luz atravesaran
el portainyector de acero. En esta situación, se usa la técnica de doble paso,
usando un espejo resistente a altas temperaturas [22] colocado sobre el por-
tainyector. Mediante esta configuración, los haces de luz atraviesan dos veces
los chorros. La primera vez, los haces provenientes de la fuente de luz atravie-
san los chorros y son reflejados en el espejo volviendo en la misma dirección
de la que provenían. Debido a que la iluminación y la observación se realiza
desde el acceso frontal se requiere el uso de un Beam splitter (o divisor de
haz).
El montaje óptico se muestra en la Figura 3.8. El esquema muestra el
recorrido de la luz a través de todo el montaje. El haz amarillo translúcido
representa el recorrido antes de llegar al espejo, mientras, el haz naranja re-
presenta la luz después de haber sido reflejada en el mismo. El Beam splitter
tiene como misión reflejar la luz procedente del espejo a la cámara de alta
velocidad.
El montaje óptico mostrado en la Figura 3.8 se alinea de forma que tanto
el punto central del diafragma colocado delante de la cámara de alta velocidad
como el foco de la lente A se se encuentran en el punto focal de la lente B.
El diafragma consiste en un diafragma ajustable de sección circular que corta
el haz de forma simétrica (si el montaje está adecuadamente alineado) y es
usado con el objetivo de colimar el haz de luz que recibe la cámara. Mientras
que la lente A se utiliza para conseguir un punto de luz infinitesimal en el foco
de la lente B, de esta configuración depende la calidad del haz de luz colimado
proporcionado por la lente B que atraviesa el chorro diésel y necesario para la
técnica de Schlieren.
La adquisición de las imágenes se ha realizado con la misma cámara de alta
velocidad que la usada para la técnica de Mie Scattering (Photron Fastcam
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Figura 3.8: Esquema del montaje óptico para la técnica de Schlieren.
SA5-X2) equipada con una lente gran angular (Nikon 50 mm). La resolución
de las imágenes en esta técnica ha sido de 768𝑥704 px con una velocidad de
captura de 24000 fps.
3.4.4. Procesado de las imágenes
Para el procesado de las imágenes se sigue la propuesta de Siebers [17]
debido a su simplicidad y robustez. Las etapas del procesado se resumen de
la siguiente manera:
1. Determinación de la iluminación ambiente sin inyección (fondo): se cal-
cula una media de las tres primeras imágenes (antes de producirse la
inyección) para determinar el fondo de cada medida.
2. Eliminación del fondo: se substrae el fondo de la imagen para eliminar
reflejos y otros tipos de ruido presentes en el fondo.
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3. División de la imagen: se divide la imagen en tantos sectores como cho-
rros se visualizan para tratar cada uno de ellos de forma individual.
4. Segmentación de la imagen: se convierte la imagen en un sistema binario
mediante el uso de un valor umbral. El umbral se calcula como el 3 %
del rango dinámico del sector.
5. Algoritmo de conectividad: después de aplicar el paso anterior la imagen
se encuentra segmentada en valores superiores e inferiores al umbral. El
algoritmo de conectividad [23] se usa para distinguir entre el chorro y
zonas con alto ruido.
6. Contorno del chorro: finalmente se obtiene el contorno del chorro.
El chorro es analizado para obtener los parámetros macroscópicos descritos
en la Sección §2.4.3: la penetración del chorro y el ángulo del chorro. Para
evaluar la robustez de las medidas, se han realizado diez repeticiones (i.e.
diez películas) para cada condición de inyección. Una vez obtenido cada uno
de los valores para cada una de las repeticiones, se realiza la media de las
repeticiones y se evalua la dispersión de la misma, generalmente pequeña.
A su vez, se realiza la media de la penetración de los chorros y se analiza
la dispersión entre chorros. Obteniendo como datos finales la penetración y
ángulo del chorro con su dispersión.
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Para la realización de la presente Tesis se ha utilizado el código de cálcu-
lo CONVERGE [1], debido a que está orientado a los tipos de simulaciones
a realizar en los motores de combustión interna alternativos. Para ello in-
corpora una variedad de modelos de turbulencia, atomización, evaporación,
combustión, etc. Además, presenta la ventaja de eliminar el tiempo asociado
a la generación de la malla, generándose automáticamente una malla de tipo
octree y adaptándose a las características del flujo mediante un algoritmo de
AMR (Adaptive mesh refinement).
En este capítulo se describe la metodología de cálculo empleada con CON-
VERGE para la realización de las simulaciones y su optimización tanto para el
flujo interno como para el chorro diésel. Para ello, en primer lugar se hace un
breve repaso de las ecuaciones que describen el comportamiento de los fluidos
(ecuaciones de Navier-Stokes).
En segundo lugar, se abordan los distintos fenómenos que han de ser mode-
lados en las simulaciones, tales como atomización, evaporación, etc. Se describe
el modelo de la turbulencia utilizado en primer lugar, debido a que es usado
tanto en las simulaciones del flujo interno como en las del chorro diésel. Se
prosigue, describiendo los modelos que aplican en exclusiva a la simulación del
chorro diésel.
Para finalizar se aborda la descripción de las características propias de la
malla generada automáticamente por CONVERGE y el algoritmo de mallado
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empleado en el código.
4.2. Ecuaciones de Navier-Stokes
El comportamiento de los fluidos viene descrito por las ecuaciones de
Navier-Stokes [2], que consisten básicamente en tres ecuaciones: ecuación de
continuidad, ecuación de conservación del momento y ecuación de la energía.
Para la resolución numérica se adaptan las ecuaciones al problema a estudiar,
pudiendo simplificarse las ecuaciones al despreciar algunos términos.
4.2.1. Ecuación de continuidad
La ecuación de continuidad, también conocida como la ecuación de con-
servación de la masa se deriva fácilmente considerando la variación de masa
en un espacio compacto fijo 𝑊 , siendo 𝜕𝑊 la superficie de 𝑊 :
𝑑
𝑑𝑡










Esta variación ha de ser igual (excepto en el signo) al flujo másico que sale








𝜌u · n𝑑𝑆 (4.2)





+ ∇ · (𝜌u)
]︂
𝑑𝑉 = 0 (4.3)
Al tener que ser esta expresión válida para todo espacio compacto 𝑊 , se
puede obtener la siguiente expresión diferencial:
𝜕𝜌
𝜕𝑡
+ ∇ · (𝜌u) = 0 (4.4)
A esta ecuación se puede añadir un termino fuente (Ecuación 4.5), para
considerar fuentes o sumideros de masa, como ocurre al simular el chorro dié-
sel. Al producirse la evaporación de las gotas líquidas que se calculan mediante
una aproximación lagrangiana, la masa y el momento de las partículas pasa a
la fase gaseosa euleriana.
𝜕𝜌
𝜕𝑡
+ ∇ · (𝜌u) = 𝑆 (4.5)
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4.2.2. Ecuación de conservación del momento
Basada en la segunda ley de Newton [3], al realizar un balance de fuerzas y
operando de la misma forma que anteriormente se obtiene la ecuación de con-
servación del momento, la cual es propiamente la ecuación de Navier-Stokes.
La cuestión principal al tratar con fluido viscosos es la definición del tensor de
tensiones (𝜎), el cual complementa el papel que juega la presión en fluidos no
viscosos. De esta forma, por la segunda ley de Newton, el cambio de momento









(𝑝 · n − 𝜎 · n) 𝑑𝑆 + 𝑆𝑒𝑥𝑡 (4.6)
Donde 𝑆𝑒𝑥𝑡 hace referencia a las fuerzas externas a la fase euleriana, como
puede ser la gravedad o la fuerza centrífuga (en sistemas de referencia rotato-
rios), etc. El tensor de tensiones se define después de una serie de suposiciones
[2] de la siguiente manera:
𝜎 = 2𝜇
[︂
S − 13 (∇u·) I
]︂
+ 𝜁 (∇u·) I (4.7)
Donde 𝜇 es la viscosidad dinámica y 𝜁 es la viscosidad dilatacional o vo-
lumétrica que normalmente se considera despreciable. Obteniendo finalmente
la siguiente expresión diferencial:
𝜕𝜌u
𝜕𝑡
+ ∇ · (u ⊗ u) = −∇𝑝+ ∇ · 𝜎 + S (4.8)
4.2.3. Ecuación de conservación de la energía
Basada en el primer principio de la termodinámica [4], la ecuación de la












donde 𝑒 es la energía interna específica, 𝐷 es el coeficiente de difusión
másica, ϒ𝑚 es la fracción másica de la especie 𝑚, 𝐾 es la conductividad
térmica, ℎ𝑚 es la entalpía y S un término fuente.
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Es importante resaltar, que, en algunos casos la ecuación de conservación
de la energía no es tenida en cuenta para el cálculo. Por ejemplo, en esta
tesis para la simulación del flujo interno de inyectores diésel se ha utilizado la
hipótesis de que no existen variaciones de temperatura durante el proceso de
inyección, y por tanto, no ha sido necesaria la resolución de esta ecuación.
4.3. Modelado de la turbulencia
En la presente tesis se ha utilizado el modelo RNG k-𝜖 desarrollado por
Yakhot et al. [5, 6] usando el método de renormalización de grupos (Renorma-
lization Group, RNG). Este modelo pertenece a la familia de técnicas RANS
(Reynolds-Averaged Navier-Stokes) que resuelven las ecuaciones de Navier-
Stokes para el flujo promedio y modela las fluctuaciones. A diferencia del
modelo k-𝜖 estándar, el cual considera que la viscosidad turbulenta está deter-
minada por una única escala de longitud turbulenta, y por tanto, la difusión
turbulenta es la que ocurre sólo a esa escala, a técnica de RNG es usada para
derivar un modelo turbulento similar al k-𝜖, pero considerando las diferen-
tes escalas del fluido. De esta forma, el modelo es capaz de adaptarse bien
a diferentes valores del número de Reynolds, tanto bajos como altos, motivo
por el cuál se ha elegido para las simulaciones. El RNG k-𝜖 es un modelo de
viscosidad turbulenta lineal, es decir, los términos modelados tienen una ley
constitutiva lineal, de la siguiente forma:
𝜏 = −𝜌ũ′ ⊗ u′ = 2𝜇𝑡S −
2
3 (𝜌𝑘 + 𝜇𝑡∇
̃︀u) (4.10)
Siendo 𝑥 el promedio de la variable x y ̃︀𝑥 el promedio de Favre de la variable
x, 𝑘 la energía cinética turbulenta, 𝜖 la disipación de energía cinética turbulenta





donde 𝐶𝜇 es una constante del modelo. Las ecuaciones de evolución de la










− 𝜌𝜖+ 𝑆 (4.12)
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𝜕𝜌𝜖
𝜕𝑡






+ 𝐶𝜖3𝜌𝜖∇ · u












1 + 𝛽𝜂3 (4.14)
En estas ecuaciones se utilizan diversas constantes: 𝐶𝜇, 𝐶𝜖1, 𝐶𝜖2, 𝐶𝜖3, 𝜎𝑘,
𝜎𝜖, 𝜂0, 𝛽 y 𝑐𝑠. Mediante el uso de la técnica RNG se derivan los valores
de todas las constantes que aparecen en las ecuaciones de energía cinética
turbulenta y de disipación de energía turbulenta a excepción de la constante
𝑐𝑠 que depende de como se modela el término fuente (este parámetro se usa
para el modelado del chorro) y la constante 𝛽 que es obtenida buscando la




ln 𝑦+ +𝐵 (4.15)
siendo 𝜅 = 0,41 la constante de von Kármán [8]. Aunque como observa
Foken [9] en su recopilación, variaciones significativas han sido medidas his-
tóricamente con valores entre 0,35 y 0,42. Estos valores conllevan un valor
para 𝛽 de 0,0176 y de 0,00449 respectivamente. Para los estudios numéricos
se toma de forma generalizada el valor de 𝛽 = 0,012 obtenido por Yakhot et
al. [5] correspondiente a un valor de 𝜅 ≈ 0,40.
En la Tabla 4.1 se muestran los valores de las constantes derivados por
Yakhot et al. [5].
4.4. Modelado del chorro
En la presente tesis se ha usado una aproximación Euleriana-Lagrangiana
(ver Sección §2.4.5) mediante un modelo DDM (Discrete Droplets Model) pa-
ra la simulación del chorro diésel. En esta sección se muestran los distintos
modelos utilizados. Tal como se muestra en la Figura 4.1 hay diversos procesos
físicos que hay que tener en cuenta y modelarlos correctamente: movimiento
de las gotas, modelo de atomización primaria y secundaria, modelo de coales-
cencia de gotas, modelo de evaporación, etc.










Tabla 4.1: Valores de las constantes derivadas por Yakhot et al. [5].
Figura 4.1: Representación gráfica de los procesos físicos que se modelan en el
chorro [10].
4.4.1. Ecuación de movimiento de las gotas
La ecuación de movimiento de las gotas (Ecuación 4.16) se basa en la
segunda ley de Newton, consistente en modelar la fuerza de arrastre experi-




= F𝑎𝑟𝑟𝑎𝑠𝑡𝑟𝑒 + F𝑔 = 𝐶𝐷𝐴
𝜌𝑔 |U|
2 U + 𝜌𝑙𝑉 g (4.16)
Siendo 𝜌𝑙 la densidad de la gota, 𝜌𝑔 la densidad del gas ambiente, 𝑉 el
volumen de la gota, 𝐴 = 𝜋𝑟2 el área efectiva de la gota, 𝐶𝐷 el coeficiente de
arrastre, g el campo gravitatorio y U la velocidad relativa entre la gota y el
gas que la rodea.
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El coeficiente de arrastre se puede suponer igual al de una gota esférica
[11], en cuyo caso viene dado por la siguiente expresión:
𝐶𝐷,𝑒𝑠𝑓𝑒𝑟𝑖𝑐𝑎 =
⎧⎪⎨⎪⎩







Si 𝑅𝑒 ≤ 1000
(4.17)
Sin embargo, al moverse una gota a través de un gas puede sufrir defor-
maciones (en el caso más extremo adoptando la forma de un disco) y afectar
al coeficiente de arrastre, el cual tiene una gran dependencia con la forma de
la gota. Por ello, una opción es usar un coeficiente de arrastre dinámico que
varia linealmente entre el coeficiente de arrastre de una esfera y el de un disco
[11]:
𝐶𝐷 = 𝐶𝐷,𝑒𝑠𝑓𝑒𝑟𝑖𝑐𝑎 (1 + 2,632𝑦) (4.18)
Donde 𝑦 es una medida de la distorsión de la gota. Cuando no hay distor-
sión, 𝑦 = 0, el coeficiente de arrastre es el de una esfera. Cuando hay máxima
distorsión, 𝑦 = 1, el coeficiente de arrastre se corresponde al obtenido para un
disco. Para el cálculo de 𝑦 se usa el modelo TAB de O’Rourke y Amsden [12],
el cual se basa en la analogía de Taylor entre una gota deformada oscilante y
un oscilador armónico forzado. La Ecuación 4.19 muestra la ecuación de un
oscilador armónico forzado.
𝐹 − 𝑘𝑥− 𝑑?̇? = 𝑚?̈? (4.19)
La analogía se basa en relacionar la fuerza externa con la fuerza aerodi-
námica, la fuerza restauradora con la ejercida por la tensión superficial del
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Los valores de estas cuatro constantes (𝐶𝐹 = 1/3, 𝐶𝑘 = 8, 𝐶𝑑 = 5 y
𝐶𝑏 = 1/2) fueron determinados por O’Rourke y Amsden [12] mediante ensayos
experimentales. La ecuación final que resuelve el código de cálculo CONVER-
















Esta ecuación se resuelve numéricamente. Sólo en algunos casos concretos,
como en el de velocidad relativa constante, se puede resolver analíticamente,
obteniéndose la Ecuación 4.25.





































4.4.2. Modelos de atomización
En esta sección se detallan los modelos de atomización que se han utilizado
en la presente tesis: el modelo de Kelvin-Helmholtz (KH) y el modelo de
Rayleigh-Taylor (RT).
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Modelo de Kelvin-Helmholtz
El modelo de Kelvin-Helmholtz (KH), también llamado modelo Wave, está
basado en el análisis de la estabilidad de un chorro viscoso cilíndrico sometido
a una perturbación infinitesimal [13]. Para ello, introduce una perturbación
infinitesimal y resuelve las ecuaciones de conservación de continuidad y mo-
mento, obteniendo unos perfiles de velocidad y presión oscilantes. El punto
central del cálculo es la obtención de una relación de dispersión (relación
entre la longitud de onda, 𝜆𝐾𝐻 = 2𝜋/𝑘𝐾𝐻 , y la tasa de crecimiento de la
perturbación, 𝜔𝐾𝐻). En la Ecuación 4.29 se muestra esta relación, siendo 𝐼𝑖 la
función de Bessel modificada de primera especie de indice 𝑖, 𝐾𝑖 las de segunda




































En este modelo se supone que la rotura se produce por la onda más ines-
table, i.e. la de máxima tasa de crecimiento. La Ecuación 4.29 relaciona la
tasa de crecimiento y la longitud de onda mediante funciones especiales y ex-
presiones altamente correlacionadas, imposibilitando una resolución analítica.
Por ello Reitz y Bracco [13] resolvieron la ecuación de forma numérica me-
diante el ajuste de curvas; obteniendo para la máxima tasa de crecimiento,















= 9,02(1 + 0,45𝑍𝑙)
0,5 (︀1 + 0,4𝑇 0,7)︀(︁
1 + 0,8𝑊𝑒1,67𝑔
)︁0,6 (4.31)
Siendo 𝑊𝑒𝑔 = 𝜌𝑔𝑈2𝑟0/𝜎 el número de Weber para el gas, 𝑊𝑒𝑙 = 𝜌𝑙𝑈2𝑟0/𝜎
el número de Weber para el líquido, 𝑅𝑒𝑙 = 𝑈𝑟0/𝜈𝑙 el número de Reynolds,
𝑍𝑙 =
√
𝑊𝑒𝑙/𝑅𝑒𝑙 el número de Ohnesorge y 𝑇 = 𝑍𝑙
√︀
𝑊𝑒𝑔 el número de Taylor.
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El tamaño de las gotas formadas a partir de este modelo se supone pro-
porcional a la longitud de onda, Λ𝐾𝐻 :
𝑟 = 𝐵0Λ𝐾𝐻 (4.32)
A las nuevas gotas generadas por este mecanismo se les asigna una veloci-
dad normal:
𝑣𝑛 = 𝐶1Λ𝐾𝐻Ω𝐾𝐻 (4.33)





En total, el modelo de Kelvin-Helmholtz consta de tres constantes: cons-
tante de tamaño, 𝐵0, constante de tiempo, 𝐵1, y constante de velocidad, 𝐶1.
Modelo de Rayleigh-Taylor
En el modelo de Rayleigh-Taylor la atomización se produce debido a las
ondas inestables de Rayleigh-Taylor que ocurren debido a la rápida desacele-
ración (𝑎) que sufren las gotas debida a la fuerza de arrastre (ver Figura 4.2).
En CONVERGE [1] se emplea el modelo considerando el efecto de la visco-























La máxima tasa de crecimiento, Ω𝑅𝑇 , y su correspondiente longitud de
onda, Λ𝑅𝑇 , no se puede resolver de forma analítica a partir de la ecuación
anterior de forma general. Por ello, su resolución se realiza en el código me-
diante el método de bisección. En el caso concreto en el que no se consideran
los términos de viscosidad, i.e. son despreciables, la resolución analítica de




𝑎 (𝜌𝑙 − 𝜌𝑔)
(4.36)
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[𝑎 (𝜌𝑙 − 𝜌𝑔)]3/2
𝜌𝑙 + 𝜌𝑔
(4.37)
En el modelo de Rayleigh-Taylor se añaden dos constantes: la constante
de tamaño, 𝐶𝑅𝑇 y la constante de tiempo, 𝐶𝐼 . Estas constantes aparecen
respectivamente en las ecuaciones que modelan el radio de las de las gotas
formadas (Ecuación 4.38) y el tiempo característico, 𝜏𝑅𝑇 , (Ecuación 4.39).






El modelo KH-RT es la combinación de los modelos anteriores. Tal como
se muestra en la Figura 4.3, inicialmente sólo se produce atomización por el
mecanismo (modelo) de Kelvin-Helmholtz durante una distancia 𝐿𝑏 (Ecua-
ción 4.40), a partir de la cual actúan ambos modelos. El código primero com-
prueba si el mecanismo de Rayleigh-Taylor es capaz de romper la gota, en caso
negativo, a continuación se comprueba si el mecanismo de Kelvin-Helmholtz
puede ser el responsable de la rotura.
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Figura 4.3: Esquema representativo de la rotura de las gotas por el modelo de
KH-RT.
apareciendo en este modelo una constante adicional, 𝐶𝑏𝑙, que modula la
magnitud de la longitud 𝐿𝑏.
4.4.3. Modelos de colisión y coalescencia
De la colisión entre dos gotas,pueden resultar diferentes situaciones [16]:
rebote, coalescencia permanente, coalescencia temporal (con separación ex-
tensiva o reflexiva). La colisión se caracteriza mediante tres números adimen-
sionales: el número de Weber de colisión, 𝑊𝑒𝑐𝑜𝑙, el parámetro de impacto, 𝑏 y
la relacion de tamaño de las gotas, 𝑟1/𝑟2.
Modelo de O’Rourke
El modelo de O’Rourke [17], con vistas a reducir el coste computacional,
usa una estimación estocástica y supone que las parcels, i.e. los conjuntos de
gotas con las mismas propiedades (tamaño, velocidad, etc.), pueden colisionar
sólo si están localizadas en la misma celda de la malla. La parcel que contiene
gotas de una mayor diámetro se llama «collector», y sus propiedades se repre-
sentarán con el subíndice 1, mientras que el subíndice 2 se usa para la parcel
con un menor diámetro.
La frecuencia de las colisiones viene dada por la Ecuación 4.41 [17].
𝜈𝑐𝑜𝑙 =
𝑁2𝜋 (𝑟1 + 𝑟2)2 𝑉12
V (4.41)
Siendo 𝑁2 el número de gotas de la parcel 2, 𝑉12 = |𝑢1 − 𝑢2| la velocidad
relativa entre las parcels y V el volumen de la celda que incluye a ambas
parcels.
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En el modelo se supone que la probabilidad de que ocurran n colisiones
entre las gotas en un intervalo de tiempo Δ𝑡 viene dada por una distribución de




?̄? = 𝜈𝑐𝑜𝑙Δ𝑡 =
𝑁2𝜋 (𝑟1 + 𝑟2)2 𝑉12
V Δ𝑡 (4.43)
La probabilidad de que no ocurran colisiones viene dada por:
𝑃0 = 𝑒−?̄? (4.44)
En el código, para determinar si ocurre la colisión se genera un número
aleatorio entre cero y uno mediante una distribución uniforme. Si el valor del
número aleatorio es mayor que 𝑃0, ocurre la colisión, si por contra, es menor
que 𝑃0, no ocurre la colisión.
El siguiente paso, cuando ocurre la colisión, es determinar los resultados
de la misma. Para ello, se calcula un parámetro de impacto de la siguiente
manera:























El parámetro de impacto, 𝑏, es calculado mediante la generación de un
número aleatorio entre cero y uno, ϒ, tal como se muestra a continuación:
𝑏 = (𝑟1 + 𝑟2)
√
ϒ (4.47)
En el modelo se supone que se produce coalescencia si 𝑏 < 𝑏𝑐𝑟𝑖𝑡, si no, se
produciría un rebote. Este modelo se puede complementar con el submodelo de
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𝜒1(𝜏) [cos arcsin (𝐵)]2
(4.48)
Siendo 𝐵 = 𝑏/(𝑟1 + 𝑟2), 𝜏 = (1 − 𝐵)/(1 + 𝑟1/𝑟2) y finalmente la función
𝜒1(𝜏) se encuentra definida de la siguiente manera:
𝜒1(𝜏) =
{︃
1 − 0,25 (1 − 𝜏)2 (1 + 𝜏) Si 𝜏 > 1
0,25𝜏2 (3 − 𝜏) Si 𝜏 ≤ 1
(4.49)
Con este submodelo, se produce rebote si 2𝑊𝑒𝑐𝑜𝑙 < 𝑊𝑒𝑟𝑒𝑏𝑜𝑡𝑒. Si 2𝑊𝑒𝑐𝑜𝑙 ≥
𝑊𝑒𝑟𝑒𝑏𝑜𝑡𝑒 se puede producir coalescencia permanente, o coalescencia temporal
(con separación extensiva o reflexiva). En este caso si 𝑏 > 𝑏𝑐𝑟𝑖𝑡 se puede pro-
ducir coalescencia con separación extensiva. La coalescencia con separación



























Estando definidas 𝜂1 y 𝜂2 de la siguiente forma:





















Siendo 𝜉 = 0,5 (1 + 𝑟1/𝑟2). En caso de que no se pueda producir coales-
cencia con separación extensiva o reflexiva, la coalescencia permanente es la
que tiene lugar.
Modelo NTC
El modelo NTC (No Time Counter) de Schmidt y Rutland [20] en ciertas
ocasiones puede ser más rápido que el de O’Rourke al presentar una depen-
dencia lineal con el número de parcels.
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Siendo 𝜎𝑖𝑗 = 𝜋(𝑟𝑖 + 𝑟𝑗)2 la sección eficaz, la suma de las probabilidades de












Donde 𝑁𝑝 es el número de parcels de las celda y 𝑞𝑖 el número de gotas
de la parcel i. Este sumatorio tiene una dependencia cuadrática (𝑁2𝑝 ). Antes
de continuar con el muestreo aleatorio para obtener la dependencia lineal se













Si se toma una muestra representativa de la población total, se tiene que







siendo 𝑎 < 1 y 𝑥 cualquier propiedad de las parcels. Si se fija el valor de 𝑎
de la siguiente manera:
𝑎2 = (𝑞𝑉 𝜎)𝑚𝑎𝑥 Δ𝑡2V (4.56)

















Definiendo 𝑀𝑐𝑎𝑛𝑑 = 𝑁2𝑝𝑎2 como el número de parejas de posibles candida-
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De esta manera la evaluación del sumatorio depende de forma lineal con
𝑀𝑐𝑎𝑛𝑑, el cual depende de forma lineal de 𝑁𝑝 al tener 𝑞 una dependencia con
1/𝑁𝑝.
Las parejas de posibles candidatos a colisión son seleccionadas con reempla-
zamiento, de este modo pueden ocurrir múltiples colisiones entre las parcels, lo
cual es útil para una descripción precisa al usar intervalos temporales grandes
en chorros densos.
Una vez una pareja de parcels es seleccionada, se genera un número aleato-
rio (𝑟) entre 0 y 1 para determinar si se produce la colisión o no, produciéndose





4.4.4. Modelos de evaporación
En esta sección se describen las distintas correlaciones utilizadas a lo largo
de la presente tesis para evaluar la evaporación de las gotas líquidas.
Correlación de Frössling
La correlación de Frössling [21, 22], determina el cambio temporal en el











donde ϒ1 es la fracción másica de vapor y 𝑆ℎ el número de Sherwood,




)︁ ln (1 +𝐵)
𝐵
(4.62)
Siendo 𝑆𝑐 = 𝜇𝑔𝑎𝑠/(𝜌𝑔𝑎𝑠𝐷) el número de Schmidt. Las propiedades físicas
para el cálculo de los números de Reynolds y el de Schmidt se calculan a una
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temperatura función de la temperatura de las gotas y de la temperatura del
gas que la rodea y viene dada por:
𝑇 = 𝑇𝑔𝑎𝑠 + 2𝑇𝑔𝑜𝑡𝑎3 (4.63)
Estando la variación de la difusividad con la temperatura representada por
la siguiente expresión donde 𝐷0 es la difusividad a 273𝐾 y 𝑛0 el exponente

















siendo 𝑀𝐶𝑛𝐻2𝑚 el peso molecular del hidrocarburo 𝐶𝑛𝐻2𝑚 que se está
evaporando, y 𝑀𝑔𝑎𝑠,𝑠 el peso molecular del gas sin incluir el vapor de los
líquidos que se están evaporando.
Correlación de Chiang
En la correlación de Chiang [23], el cambio temporal en el tamaño de las




𝐵𝑆ℎ (ϒ⋆1 − ϒ1) (4.66)
Pero la correlación para el número de Sherwood viene dada por la siguiente
expresión:
𝑆ℎ = 1,224 (1 +𝐵)−0,568𝑅𝑒0,365𝑆𝑐0,492 (4.67)
4.4.5. Modelos de dispersión turbulenta
El modelado de la dispersión turbulenta de las gotas, se basa en el tér-
mino fuente, 𝑆𝑠, de la ecuación de disipación de la energía cinética turbulenta
(Ecuación 4.13). Este término tiene en cuenta la reducción de energía cinética
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turbulenta debida al trabajo realizado por los vórtices turbulentos en dispersar












actuando el sumatorio sobre todas las parcels de la celda, 𝑁𝑝 el número de
gotas de la parcel, 𝑉 el volumen de la celda y:
𝐹 ′𝑑𝑟𝑎𝑔,𝑖 =
𝐹𝑑𝑟𝑎𝑔,𝑖
𝑢𝑖 + 𝑢′𝑖 − 𝑣𝑖
𝑢′𝑖 (4.69)
con 𝑢𝑖 la velocidad del gas de la celda 𝑖, 𝑢′𝑖 la velocidad turbulenta del gas
de la celda 𝑖 y 𝑣𝑖 la velocidad de la gotas.
Modelo de O’Rourke
En el modelo de O’Rourke [24] se supone que cada una de las tres compo-













siendo la varianza definida mediante la siguiente expresión:
𝜎2 = 23𝑘 (4.71)










= erf (𝜁) (4.72)
Cuando un nuevo valor de 𝑢′𝑖 es requerido para el cálculo, se usa el método
de la transformada inversa [25]: se genera un número aleatorio (mediante una
distribución uniforme) entre 0 y 1 (ϒϒ) como representante de la distribución
?̃? y el valor de 𝜁 es calculado numéricamente mediante el método de Newton.
En CONVERGE [1] el cálculo de 𝑢′𝑖 se produce cada cierto tiempo 𝑡𝑑,
llamado tiempo de correlación turbulento, que se corresponde con el mínimo
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entre el tiempo para que se rompa un vórtice turbulento y el tiempo que tarda









|𝑢𝑖 + 𝑢′𝑖 − 𝑣|
)︃
(4.73)
Siendo 𝑐𝑝𝑠 una constante empírica.
Modelo TKE
Este modelo [1] es similar al anterior, pero con la diferencia que las tres
componentes 𝑢′𝑖 no son calculadas de forma independiente, sino de que se exige







El cálculo del tiempo de correlación turbulento es idéntico al del modelo
de O’Rourke.
4.5. Refinamiento adaptativo de la malla
La malla en el código en CONVERGE [1] se genera durante la ejecución de
la simulación, eliminando de esta forma la gran cantidad de tiempo invertida
en otros códigos en la generación de la malla. Para ello, se usa una estructura
de la malla en octree, es decir, celdas en forma cúbica con múltiples niveles,
definiéndose un tamaño base, 𝑑𝑥𝑏𝑎𝑠𝑒, que corresponde a las celdas más grandes
(las de nivel cero). Cada celda cúbica de nivel 𝑖 puede ser dividida en ocho
celdas de nivel 𝑖+1 dividiendo por la mitad cada eje la celda, siendo por tanto






Además, las celdas que intersectan con superficies se encuentran ligera-
mente cortadas, permitiendo el tratamiento de superficies complejas (ver Fi-
gura 4.4).
Además, la particularidad más importante del código CONVERGE es la
incorporación de refinamiento adaptativo de la malla (AMR, Adaptive Mesh
Refinement) para refinar automáticamente la misma en función de las con-
diciones dinámicas de variables físicas, como la temperatura y la velocidad.
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Figura 4.4: Ejemplo de malla en CONVERGE en una válvula de admisión [1]
y de un chorro diésel.
Esta función permite el uso de mallas altamente refinadas localmente donde
las condiciones físicas lo requieren en cada instante temporal, ahorrando tiem-
po computacional frente al caso de una malla refinada de manera homogénea
globalmente.
De forma ideal, un buen algoritmo de AMR aumenta la resolución de la
malla en aquellas zonas donde el flujo se resuelve peor (i.e. el campo de sub-
grid es mayor). El valor del sub-grid de un parámetro 𝜑, al que llamaremos
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siendo 𝛼[𝑘] ,𝑑𝑥2𝑘/24, para el caso de celdas rectangulares. Debido a que el
cálculo numérico de la serie completa no es posible, se aproxima el valor del





Con esta definición, las celdas se refinan cuando el valor del sub-grid es
superior al valor especificado por el usuario y se vuelven a unir celdas cuando
el valor desciende por debajo de la quinta parte de dicho valor. Hay que notar
que aunque aparece una derivada parcial segunda, el coeficiente 𝛼[𝑘] tiene
unidades de longitud al cuadrado, siendo las unidades de 𝜑′ las mismas que
las de 𝜑.
Los parámetros físicos del código en los que es posible basar el AMR son:
la velocidad, la temperatura y la concentración másica. Asimismo, se puede
especificar un número máximo y mínimo de celdas para el algoritmo de AMR,
de esta manera, si el número de celdas es inferior al mínimo, el código refina
la malla para reducir el sub-grid aunque no se supere el valor establecido, y
si se alcanza el número de celdas máximo el código refina en aquellas zonas
donde el sub-grid fuese mayor y reduciendo el número de celdas donde fuese
menor.
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A pesar del enfoque inherentemente computacional de la presente tesis,
ha sido necesaria para la validación de las simulaciones numéricas la obten-
ción de medidas experimentales que caracterizaran el comportamiento de los
inyectores diésel. Por ello, en el presente capítulo, se exponen tanto los resul-
tados experimentales como los resultados computacionales obtenidos durante
el estudio realizado.
En el primer apartado, se introducen los tres inyectores diésel utilizados
durante el presente trabajo y se exponen y comparan los resultados experi-
mentales obtenidos para cada uno de ellos. Para no abrumar al lector con una
cantidad continua de imágenes repetitivas para cada una de las diferentes con-
diciones de medida utilizadas, se ha optado por mostrar solamente un par de
imágenes representativas de los distintos comportamientos que muestra cada
inyector. Sin embargo, por completitud se muestra la totalidad de las imágenes
en el anexo del capítulo.
En el segundo apartado, se aborda la exposición de los resultados referentes
a las simulaciones de flujo interno, es decir dentro de la tobera de inyección.
131
132 Chap. 5 Análisis de resultados
Este apartado, se compone de dos subapartados diferenciados: en primer lugar
se expone la optimización obtenida en condiciones estacionarias a máximo
levantamiento de aguja y en segundo lugar se muestra el estudio transitorio del
fenómeno de inyección diésel, donde el movimiento de la aguja es considerado
(i.e. rampa de subida y bajada) y la totalidad de la tasa de inyección es
simulada.
En el tercer apartado, se expone el estudio para la optimización de la simu-
lación del chorro diésel. Este apartado se compone de los estudios preliminares
sobre el efecto de los diferentes parámetros numéricos y los parámetros físicos
de los submodelos para la simulación del chorro, el estudio estadístico sobre
la influencia de los parámetros físicos y la posterior optimización para cada
uno de los inyectores.
Para finalizar, al final de la presente tesis, se encuentra un anexo donde se
ha incluido aquellas partes que aunque pueden ser puntualmente interesantes
para el lector no aportan valor añadido y entorpecen lectura de los resultados al
haber gran cantidad de gráficas experimentales que muestran comportamien-
tos similares, así como la descripción general del estudio estadístico ANOVA
y del diseño de experimentos.
5.2. Análisis de resultados experimentales
El presente apartado sobre la caracterización experimental de los inyecto-
res se ha dividido en tres subapartados diferenciados: en el primero de ellos
se muestra la caracterización geométrica mediante un microscopio electróni-
co de barrido de las tres toberas diésel utilizadas en la presente tesis, en el
segundo apartado se muestra la caracterización hidráulica de los inyectores y
en el último la visualización realizada en la instalación de alta presión y alta
temperatura del chorro diésel en condiciones no evaporativas y evaporativas
no reactivas.
En la presente tesis, se han utilizado tres inyectores solenoide de uso co-
mercial proporcionados por dos fabricantes convencionales distintos: Bosch
y Delphi. Se han caracterizado dos inyectores de distinta generación corres-
pondientes a Bosch: un Bosch CRI2.18 y un Bosch CRI2.22. A su vez, del
fabricante Delphi se ha caracterizado un inyector de última generación: un
Delphi DFI4, los tres son inyectores comandados por válvula solenoide (ver
Sección §2.2.3)
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5.2.1. Caracterización geométrica de las toberas
Utilizando la metodología explicada para la caracterización geométrica de
toberas diésel mediante la obtención de un molde de silicona de la Sección §3.2
se han obtenido las dimensiones geométricas de cada una de las toberas que
se muestran a continuación.
Bosch CRI2.18: La tobera de este inyector cuenta de siete orificios, pero
han habido dos orificios que no han podido ser caracterizados debido a
la rotura del molde de silicona durante su extracción de la tobera. No
obstante, como se puede observar en el resto de orificios, existe poca
dispersión entre los valores geométricos de un orificio y otro, siendo el
diámetro medio a la salida de 124±2 𝜇m. A parte del diámetro del orificio
de salida, cabe destacar la gran conicidad de la tobera, representada
por el factor k-factor = 1,9 ± 0,2. Tal como se ha mencionado en la
Sección 2.3.2, grandes valores del k-factor conduce a que la tobera sea
poco proclive al fenómeno de la cavitación. En la Tabla 5.1 se muestran
los resultados de dicha caracterización geométrica.
Orificio 𝑅𝑎 𝑅𝑏 𝐷𝑖 𝐷𝑜 k-factor Longitud Ángulo
[−] [𝜇𝑚] [𝜇𝑚] [𝜇𝑚] [𝜇𝑚] [−] [𝜇𝑚] [∘]
1 23 13 141 123 1,7 703 81
2 27 23 145 127 1,8 704 81
3 20 24 145 126 1,9 707 80
4 36 20 141 122 1,8 726 80
5 38 28 145 123 2,2 737 81
Media 29 ± 8 22 ± 6 143 ± 2 124 ± 2 1,9 ± 0,2 715 ± 15 80,6 ± 1,1
Tabla 5.1: Caracterización geométrica de la tobera del Bosch CRI2.18
Bosch CRI2.22: La tobera de este inyector cuenta con ocho orificios con
un diámetro del orificio de salida (90 𝜇𝑚) inferior a la tobera del Bosch
CRI2.18 (124 𝜇𝑚) y también presenta poca dispersión en los valores geo-
métricos de los orificios. En comparación con el Bosch CRI2.18 también
se observa un aumento significativo en el k-factor. En la Tabla 5.2 se
muestran los resultados de la caracterización geométrica para la tobera
del Bosch CRI2.22.
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Orificio 𝑅𝑎 𝑅𝑏 𝐷𝑖 𝐷𝑜 k-factor Longitud Ángulo
[−] [𝜇𝑚] [𝜇𝑚] [𝜇𝑚] [𝜇𝑚] [−] [𝜇𝑚] [∘]
1 18 7 123 87 3,5 722 92
2 26 19 124 87 3,7 675 81
3 17 10 125 88 3,7 694 70
4 16 29 123 90 3,3 720 65
5 11 15 132 92 3,0 732 69
6 18 16 124 92 3,2 649 78
7 12 14 128 91 3,7 662 89
8 23 18 125 89 3,6 737 95
Media 18 ± 5 16 ± 7 124 ± 2 90 ± 2 3,5 ± 0,5 670 ± 30 80 ± 11
Tabla 5.2: Caracterización geométrica de la tobera del Bosch CRI2.22
Delphi DFI4: La tobera de este inyector cuenta con ocho orificios con un
diámetro del orificio de salida (90 𝜇𝑚) igual al de la tobera del Bosch
CRI2.22 e igualmente muestra poca dispersión en los valores geométricos
de los orificos. A su vez, muestra una conicidad similar a la observada en
la tobera del Bosch CRI2.18. En la Tabla 5.3 se muestran los resultados
de dicha caracterización geométrica.
Orificio 𝑅𝑎 𝑅𝑏 𝐷𝑖 𝐷𝑜 k-factor Longitud Ángulo
[−] [𝜇𝑚] [𝜇𝑚] [𝜇𝑚] [𝜇𝑚] [−] [𝜇𝑚] [∘]
1 26 15 106 89 1,7 589 68
2 23 14 112 88 2,4 586 70
3 22 7 111 89 2,1 565 80
4 22 11 110 90 2,0 563 91
5 20 15 108 90 1,7 553 96
6 30 18 108 91 1,7 568 96
7 27 18 107 90 1,7 565 86
8 23 15 108 90 1,8 571 71
Media 24 ± 3 14 ± 4 108,8 ± 1,9 90 ± 1 1,9 ± 0,3 570 ± 12 82 ± 11
Tabla 5.3: Caracterización geométrica de la tobera del Delphi DFI4
Las tres toberas muestran valores grandes del k-factor, lo cual conduce
a que estas toberas sean poco proclives al fenómeno de la cavitación. Efec-
tivamente, como se observará en las próximas secciónes, el fenómeno de la
cavitación no se produce en ninguno de los tres inyectores estudiados para el
rango de presiones utilizado en los estudiados.
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5.2.2. Caracterización hidráulica
En este apartado, se muestran las medidas realizadas de tasa de inyec-
ción y de flujo de cantidad de movimiento. Además, utilizando los datos ex-
perimentales, se calculan los coeficientes adimensionales introducidos en la
Sección §2.3.3.
Debido a las diferentes características de diseño de cada inyector, diferentes
presiones de inyección han sido utilizadas para cada uno de ellos. Se muestran
a continuación las presiones máximas utilizadas de cada uno de los inyectores:
Bosch CRI2.18: 1800 bar
Bosch CRI2.22: 2500 bar
Delphi DFI4: 2000 bar
Tasa de inyección
Como medida de seguridad frente a posibles errores en la medida de la tasa
de inyección, aparte de utilizar la metodología explicada en la Sección §3.3.1, se
mide la tasa de inyección con distintas duraciones del tiempo de energización
del solenoide. Debido a que la señal que le llega al inyector es la misma,
cambiando únicamente la duración de la misma, el comportamiento inicial de
la tasa ha de ser el mismo, tal como se puede observar en la Figura 5.1, donde
la señal de la tasa de flujo másico de cada una de las medidas se solapan hasta
el momento en el que la tasa empieza a descender debido a la terminación de
la inyección.
Una vez comprobado el comportamiento de la tasa de inyección con el
tiempo de energización, se pueden comparar las tasas entre los inyectores. Tal
como se puede observar en la Figura 5.2, el inyector Bosch CRI2.18 es el que
mayor flujo másico presenta en condiciones cuasi-estacionarias, compatible con
el hecho de ser el inyector con la tobera con mayor área de salida. Además
como se puede observar, los inyectores Bosch y el inyector Delphi al ser de
diferente fabricante, presentan unos requerimientos de señal de intensidad en
el solenoide distinta, la cual ha de ser proporcionada por el fabricante. Los
inyectores Bosch CRI2.22 y Delphi DFI4 presentan el mismo área de salida,
pero aún así se observan una serie de diferencias entre ellos:
El inyector Bosch CRI 2.22 muestra un mayor flujo másico (i.e. el inyec-
tor Delphi DFI4 presenta unas mayores pérdidas de presión).
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Figura 5.1: Ejemplo tasa de inyección con múltiples tiempo de energización
para el inyector Bosch CRI2.18.
Aunque el tiempo de duración de la señal de intensidad es el mismo en
ambos casos (2000 𝜇𝑠), el inyector Bosch CRI 2.22 presenta una mayor
inercia y se mantiene inyectando combustible durante más tiempo que
el Delphi DFI4.
Debido a que el raíl suministrado para el inyector Delphi DFI4 presenta
un regulador de presión, se observa un flujo másico más estable en la
zona cuasi-estacionaria.
Las diferencias que se acaban de señalar son generales para cada uno de
los puntos medidos y puede ser comprobada en el apéndice (ver Sección §A.1),
donde se muestra la totalidad de las imágenes.
Flujo de cantidad de movimiento
Siguiendo la metodología explicada en la Sección §3.3.2 se ha medido el
flujo de cantidad de movimiento del inyector Bosch CRI2.18. Estas medidas
se han usado para la validación de las simulaciones de flujo interno que se
muestra en la Sección §5.3.
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Figura 5.2: Ejemplo comparación de la tasa de inyección de los tres inyectores.
En este apartado se muestra un ejemplo de la variación del flujo de cantidad
de movimiento con la presión de inyección en la Figura 5.3. En este caso, el
tiempo de energización es de 3000𝜇𝑠, permitiendo una buena determinación
del flujo de cantidad de movimiento en condiciones cuasi-estacionarias, el cual
es usado posteriormente en el siguiente apartado sobre los parámetros del flujo
y coeficiente adimensionales.
Se observa en la Figura 5.3, como cabe esperar, que el flujo de cantidad
de movimiento aumenta con la presión de inyección. A su vez, las pendientes
de subida y bajada son mayores al aumentar la presión de inyección, siendo
en este caso concreto la duración del transitorio de subida para la presión de
inyección más baja (𝑃𝑏 = 300 bar) prácticamente el doble que el de la presión
de inyección más alta (𝑃𝑏 = 1800 bar).
Parámetros del flujo interno y coeficientes adimensionales
En este apartado se muestran los datos promediados en la zona cuasi-
estacionaria del flujo másico y del flujo de cantidad de movimiento, así como
la de la velocidad efectiva y los coeficientes adimensionales introducidos ante-
riormente en la Sección §2.3.3, es decir, el coeficiente de descarga, el coeficiente
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Figura 5.3: Ejemplo de variación del flujo de cantidad de movimiento con la
presión de inyección para una contrapresión de 50 bar.
de velocidad y el coeficiente de área. Se ha mencionado anteriormente en la
Sección §2.3.3 que las toberas no cavitantes, como las tres toberas utilizadas
en la presente tesis, presentan un coeficiente de área cercano a la unidad.
Bosch CRI2.18: Para este inyector se han medido tanto el flujo másico,
como el flujo de cantidad de movimiento, pudiendo calcularse la veloci-
dad efectiva y todos los coeficientes adimensionales en aquellos puntos
en los que se tienen ambas medidas. Se puede observar el comportamien-
to mencionado en el párrafo anterior respecto al coeficiente de área, el
cual varia ligeramente alrededor de 0,94.
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𝑃𝑖 𝑃𝑏 ?̇?𝑓 ?̇?𝑓 𝑢𝑒𝑓 𝐷𝑒𝑓 𝐶𝑑 𝐶𝑣 𝐶𝑎
[𝑏𝑎𝑟] [𝑏𝑎𝑟] [𝑔/𝑠] [𝑁 ] [𝑚/𝑠] [𝜇𝑚] [−] [−] [−]
300 5 14,77 3,43 223,2 120,5 0,821 0,876 0,937
300 10 14,56 3,36 220,9 120,4 0,819 0,875 0,936
300 30 14,07 3,08 213,6 120,3 0,816 0,874 0,934
300 50 13,51 2,80 199,0 122,2 0,817 0,848 0,963
300 70 12,74 2,52 193,2 120,3 0,804 0,862 0,933
300 90 11,90 - - - 0,798 - -
300 110 11,27 - - - 0,791 - -
300 130 10,71 - - - 0,788 - -
300 150 9,87 - - - 0,781 - -
800 10 25,48 10,01 384,8 120,7 0,856 0,911 0,940
800 30 24,85 9,87 378,2 120,2 0,855 0,918 0,932
800 50 24,64 9,52 371,0 122,8 0,856 0,910 0,941
800 70 24,36 9,17 365,6 120,9 0,854 0,906 0,943
800 90 23,66 - - - 0,845 - -
800 110 23,45 - - - 0,845 - -
800 130 23,10 - - - 0,844 - -
800 150 22,82 - - - 0,846 - -
Tabla 5.4: Parámetros y coeficientes adimensionales del inyector Bosch CRI
2.18 (𝑃𝑖 = 300, 800 𝑏𝑎𝑟).
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𝑃𝑖 𝑃𝑏 ?̇?𝑓 ?̇?𝑓 𝑢𝑒𝑓 𝐷𝑒𝑓 𝐶𝑑 𝐶𝑣 𝐶𝑎
[𝑏𝑎𝑟] [𝑏𝑎𝑟] [𝑔/𝑠] [𝑁 ] [𝑚/𝑠] [𝜇𝑚] [−] [−] [−]
1300 10 32,69 16,59 497,7 120,5 0,857 0,915 0,937
1300 30 32,62 16,38 492,2 120,6 0,860 0,916 0,938
1300 50 32,27 16,17 488,1 122,4 0,854 0,918 0,935
1300 70 32,20 15,61 485,1 120,6 0,860 0,917 0,938
1300 90 31,85 - - - 0,860 - -
1300 110 31,57 - - - 0,859 - -
1300 130 31,29 - - - 0,860 - -
1300 150 31,08 - - - 0,859 - -
1800 10 38,43 22,96 572,6 121,5 0,863 0,906 0,952
1800 30 38,71 22,68 578,1 121,3 0,861 0,908 0,949
1800 50 38,29 22,47 572,7 121,1 0,861 0,911 0,946
1800 70 38,15 22,26 570,0 121,1 0,862 0,911 0,946
1800 90 38,01 - - - 0,861 - -
1800 110 37,66 - - - 0,861 - -
1800 130 37,45 - - - 0,861 - -
1800 150 37,38 - - - 0,862 - -
Tabla 5.5: Parámetros y coeficientes adimensionales del inyector Bosch CRI
2.18 (𝑃𝑖 = 1300, 1800 𝑏𝑎𝑟).
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Bosch CRI2.22: Este inyector se ha usado para la validación de la op-
timización de la simulación del chorro diésel que se presenta en la Sec-
ción §5.4. Por ello, se ha medido únicamente el flujo másico, y consecuen-
temente, el único coeficiente que se puede determinar es el de descarga.
𝑃𝑖 𝑃𝑏 ?̇?𝑓 ?̇?𝑓 𝑢𝑒𝑓 𝐷𝑒𝑓 𝐶𝑑 𝐶𝑣 𝐶𝑎
[𝑏𝑎𝑟] [𝑏𝑎𝑟] [𝑔/𝑠] [𝑁 ] [𝑚/𝑠] [𝜇𝑚] [−] [−] [−]
300 30 8,88 - - - 0,864 - -
300 50 8,49 - - - 0,850 - -
300 70 8,04 - - - 0,842 - -
1000 30 18,38 - - - 0,915 - -
1000 50 18,13 - - - 0,909 - -
1000 70 17,89 - - - 0,908 - -
Tabla 5.6: Parámetros y coeficientes adimensionales del inyector Bosch CRI
2.22 (𝑃𝑖 = 300, 1000 𝑏𝑎𝑟).
𝑃𝑖 𝑃𝑏 ?̇?𝑓 ?̇?𝑓 𝑢𝑒𝑓 𝐷𝑒𝑓 𝐶𝑑 𝐶𝑣 𝐶𝑎
[𝑏𝑎𝑟] [𝑏𝑎𝑟] [𝑔/𝑠] [𝑁 ] [𝑚/𝑠] [𝜇𝑚] [−] [−] [−]
1800 30 25,20 - - - 0,926 - -
1800 50 24,82 - - - 0,918 - -
1800 70 24,86 - - - 0,925 - -
2000 30 26,41 - - - 0,919 - -
2000 50 26,30 - - - 0,918 - -
2000 70 26,18 - - - 0,918 - -
2500 30 29,58 - - - 0,920 - -
2500 50 29,49 - - - 0,919 - -
2500 70 29,26 - - - 0,917 - -
Tabla 5.7: Parámetros y coeficientes adimensionales del inyector Bosch CRI
2.22 (𝑃𝑖 = 1800, 2000, 2500 𝑏𝑎𝑟).
Delphi DFI4: Este inyector igual que el Bosch CRI222 se ha usado para
la validación de la optimización de la simulación del chorro diésel que se
presenta en la Sección §5.4. Por ello, se ha medido únicamente el flujo
másico, y por tanto, el único coeficiente que se puede determinar es el
de descarga.
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𝑃𝑖 𝑃𝑏 ?̇?𝑓 ?̇?𝑓 𝑢𝑒𝑓 𝐷𝑒𝑓 𝐶𝑑 𝐶𝑣 𝐶𝑎
[𝑏𝑎𝑟] [𝑏𝑎𝑟] [𝑔/𝑠] [𝑁 ] [𝑚/𝑠] [𝜇𝑚] [−] [−] [−]
300 30 8,43 - - - 0,818 - -
300 50 8,07 - - - 0,818 - -
300 70 7,70 - - - 0,818 - -
1000 30 17,11 - - - 0,860 - -
1000 50 16,86 - - - 0,858 - -
1000 70 16,63 - - - 0,855 - -
Tabla 5.8: Parámetros y coeficientes adimensionales del inyector Delphi DFI4
(𝑃𝑖 = 300, 1000 𝑏𝑎𝑟).
𝑃𝑖 𝑃𝑏 ?̇?𝑓 ?̇?𝑓 𝑢𝑒𝑓 𝐷𝑒𝑓 𝐶𝑑 𝐶𝑣 𝐶𝑎
[𝑏𝑎𝑟] [𝑏𝑎𝑟] [𝑔/𝑠] [𝑁 ] [𝑚/𝑠] [𝜇𝑚] [−] [−] [−]
1800 30 23,33 - - - 0,866 - -
1800 50 23,24 - - - 0,867 - -
1800 70 23,04 - - - 0,867 - -
2000 30 24,58 - - - 0,865 - -
2000 50 24,47 - - - 0,865 - -
2000 70 24,48 - - - 0,871 - -
Tabla 5.9: Parámetros y coeficientes adimensionales del inyector Delphi DFI4
(𝑃𝑖 = 1800, 2000 𝑏𝑎𝑟).
Teniendo en cuenta los datos que se acaban de presentar, en la Figura 5.4
se muestra la comparación del coeficiente de descarga de los tres inyectores
respecto a la raíz del salto de presiones. Tal como se mencionó en la Sec-
ción §2.3.3 el coeficiente de descarga presenta un comportamiento asintótico.
Sin embargo el valor asintótico depende de las características geométricas de
la tobera. La principal diferencia entre la tobera del inyector Bosch CRI2.22 y
el inyector Delphi DFI4 viene dada por la conicidad, k-factor = 3,5 y 1,9 res-
pectivamente, una mayor conicidad implica unas menores pérdidas de presión
en el orificio y por tanto un mayor flujo másico (i.e. coeficiente de descar-
ga), lo cual ya ha sido observado en la Figura 5.2. Entre los inyectores Bosch
CRI2.18 y Delphi DFI4 la conicidad de la tobera es la misma, mientras que
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las dos principales diferencias son debidas al diámetro de salida del orifico y a
la longitud del mismo, reduciéndose ambos en una proporción similar, dando
lugar a un comportamiento del coeficiente de descarga similar entre ambos
inyectores (con valores ligeramente superiores para el inyector Delphi DFI4).
Entre el inyector Bosch CRI2.18 y el Bosch CRI2.22 aunque el diámetro del
orificio de salida disminuye ligeramente de 124 a 90 𝜇𝑚, lo cuál debería per-
judicar el coeficiente de descarga del Bosch CRI2.22, la conicidad aumenta
en una proporción mucho mayor de un k-factor = 1,9 a 3,5 (además de la
ligera disminución de la longitud del orificio), dando lugar a un incremento
del coeficiente de descarga.
Figura 5.4: Comparación del comportamiento del coeficiente de descarga para
los tres inyectores.
5.2.3. Visualización del chorro diésel
Las medidas procesadas de la visualización del chorro diésel se presentan
en este apartado acompañadas de su incertidumbre mediante un sombreado.
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Siguiendo el mismo procedimiento que el utilizado anteriormente, se mues-
tran únicamente algunos ejemplos, ya que todos los datos experimentales de
visualización aparecen en el apéndice, en la Sección A.3. En primer lugar, se
muestra la evolución del chorro diésel a temperatura ambiente (condiciones
no evaporativas) y posteriormente se muestran en condiciones evaporativas no
reactivas.
Tanto para las condiciones no evaporativas como para las condiciones eva-
porativas no reactivas se ha usado nitrógeno para llenar el circuito de gas de
la instalación de alta presión y alta temperatura (ver Sección §3.4.1).
Condiciones no evaporativas
En condiciones no evaporativas se han usado tres contrapresiones distintas,
𝑃𝑏 = 30, 50 y 70 𝑏𝑎𝑟. Para una temperatura ambiente de 303 𝐾, las densidades
en la cámara correspondientes son: 33,3, 55,6 y 77,8 𝑘𝑔/𝑚3. Para el inyector
Bosch CRI2.18 también se ha usado una temperatura ambiente de 330 𝐾 con
unas contrapresiones de 10 y 30 𝑏𝑎𝑟, lo cual corresponde con unas densidades
del nitrógeno de 10,2 y 30,6 𝑘𝑔/𝑚3.
En condiciones no evaporativas se ha usado la técnica de Mie Scattering pa-
ra visualizar el chorro diésel, esta misma técnica, explicada en la Sección §3.4.2,
es la que es usada posteriormente en condiciones evaporativas para visualizar
la fase líquida del chorro diésel. De forma abreviada, esta técnica consiste en la
dispersión producida por las gotas que componen el chorro al ser iluminadas
por una fuente de luz. Por ello, las imágenes producidas por este procedimien-
to cuentan con el chorro diésel iluminado, el cuál contrasta con el fondo de
la imagen que se encuentra oscurecido. Un ejemplo de las imágenes obtenidas
por la cámara de alta velocidad (Photron Fastcam SA5-X2) se encuentra en
la Figura 5.5, donde cuatro instantes temporales de la inyección a 1300 𝑏𝑎𝑟 de
presión de inyección y 70 𝑏𝑎𝑟 de contrapresión para el inyector Bosch CRI2.18
son mostrados.
A mayor presión de inyección, mayor velocidad del chorro diésel (mante-
niendo fijas la temperatura y la contrapresión) y por tanto una penetración
del chorro más rápida, tal como se puede observar en la Figura 5.6 para un
ejemplo del inyector Bosch CRI2.18 (𝑇 = 303𝐾,𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟). Este tipo de
comprobaciones al observar la influencia de los parámetros sirven para detec-
tar posibles errores en el proceso de medida.
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Figura 5.5: Técnica de Mie Scattering - Inyector Bosch CRI2.18 (𝑇 = 303
𝐾,𝑃𝑖 = 1300 𝑏𝑎𝑟, 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura 5.6: Ejemplo de la penetración del chorro del inyector Bosch CRI2.18
(𝑇 = 303 𝐾,𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura 5.7: Ejemplo de la penetración del chorro del inyector Bosch CRI2.22
(𝑇 = 303 𝐾,𝑃𝑖 = 1000 𝑏𝑎𝑟).
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Otro parámetro que se puede comprobar como influye en la penetración
es la contrapresión. A mayor contrapresión, se obtiene una menor velocidad
del chorro y una mayor densidad del nitrógeno (abriéndose más el chorro),
por tanto, el resultado es una penetración del chorro más lenta. Este com-
portamiento se puede observar en la Figura 5.7 donde un caso de ejemplo del
inyector Bosch CRI 2.22 (𝑇 = 303𝐾,𝑃𝑖 = 1000 𝑏𝑎𝑟) se muestra para las tres
contrapresiones estudiadas.
Al comparar la penetración de cada inyector, se observa que el inyector
Bosch CRI2.18, que se corresponde con el de mayor diámetro (124 𝜇𝑚), es el
que penetra más rápidamente. Entre los dos inyectores con el mismo diáme-
tro de 90 𝜇𝑚 (Bosch CRI2.22 y el Delphi DFI4), penetra más rápidamente
el Bosch CRI2.22 que es el que presenta un mayor coeficiente de descarga.
Este comportamiento se corresponde al descrito en la Sección §2.4.3, concre-
tamente, la Ecuación 2.38, que se introdujo anteriormente y se recuerda en
este apartado, muestra la dependencia con el diámetro de salida de la tobera



















Figura 5.8: Ejemplo de comparación de la penetración del chorro de los tres
inyectores (𝑇 = 303 𝐾,𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟, 𝑃𝑏 = 50 𝑏𝑎𝑟).
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Condiciones evaporativas no reactivas
En condiciones evaporativas se han medido dos temperaturas diferentes
para cada inyector, una temperatura baja de 800 𝐾 y una temperatura alta
de 950 𝐾 para el inyector Bosch CRI2.18 y una temperatura alta de 900 𝐾
para los inyectores Bosch CRI2.22 y Delphi DFI4.
Como se ha explicado en la Sección §3.4 en condiciones evaporativas se
mide la penetración líquida mediante la técnica de Mie Scattering y la pene-
tración del vapor mediante la técnica de Schlieren. En la Figura 5.9 se muestra
un ejemplo de visualización del chorro diésel mediante la técnica de Schlieren
para el inyector Bosch CRI2.18. La visualización del chorro diésel al utilizar
la técnica de Schlieren se caracteriza por presentar un fondo iluminado que
contrasta con el oscurecido chorro diésel, a diferencia de la técnica de Mie
Scattering mostrada en el apartado anterior. En la parte inferior de la Figu-
ra 5.9 se puede apreciar una pequeña degradación en el espejo que no afecta
al procesado posterior de la imagen.
Tal como se observa en la Figura 5.10 para un caso de ejemplo del inyector
Delphi DFI4 (𝑇 = 800 𝐾, 𝑃𝑖 = 1000 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 50 𝑏𝑎𝑟), el comportamiento
inicial de la fase líquida y la fase gaseosa es el mismo, pero la fase líquida
al entrar en la cámara se evapora progresivamente hasta alcanzar un valor
máximo de penetración en el cual se estabiliza, a partir del cual sólo exis-
te fase gaseosa. La dependencia de la longitud líquida fue introducida en la








Donde 𝐾𝑝 es una constante que depende de las condiciones del ambiente
y 𝐶𝑚𝑣 es un coeficiente que depende de las propiedades del combustible y de
las condiciones de presión y temperatura del gas ambiente.
La influencia de la contrapresión se puede observar en el caso de ejemplo
del inyector Bosch CRI2.18 para las condiciones de temperatura 𝑇 = 950 𝐾
y presión de inyección 𝑃𝑖 = 1300 𝑏𝑎𝑟. La penetración del chorro diésel igual-
mente que a condiciones no evaporativas es más lenta a mayor contrapresión.
Respecto a la longitud líquida estabilizada se puede observar que depende de
la contrapresión de la cámara, a mayor contrapresión, mayor densidad en la
cámara, produciéndose un ángulo del chorro diésel mayor y por tanto se en-
vuelve una mayor cantidad de gas caliente, dando lugar a una menor longitud
líquida.
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Figura 5.9: Técnica de Schlieren - Inyector Bosch CRI2.18 (𝑇 = 800 𝐾,𝑃𝑖 =
300 𝑏𝑎𝑟, 𝑃𝑏 = 30 𝑏𝑎𝑟).
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Figura 5.10: Ejemplo de la penetración del chorro del inyector Delphi DFI4
(𝑇 = 800 𝐾, 𝑃𝑖 = 1000 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 50 𝑏𝑎𝑟).
Figura 5.11: Ejemplo de la influencia de la contrapresión en la penetración del
chorro del inyector Bosch CRI2.18 (𝑇 = 950𝐾,𝑃𝑖 = 1300𝑏𝑎𝑟).
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Figura 5.12: Ejemplo de comparación de la penetración del chorro de los tres
inyectores (𝑇 = 800𝐾,𝑃𝑖 = 1800𝑏𝑎𝑟, 𝑃𝑏 = 70𝑏𝑎𝑟).
Al comparar los inyectores en condiciones evaporativas (ver Figura 5.12),
se observa el mismo efecto que en condiciones no evaporativas, la penetración
del chorro es más rápida en el inyector Bosch CRI2.18, seguido por el Bosch
CRI2.22 y siendo el Delphi DFI4 el que muestra una penetración del chorro
más lenta. De la misma forma se ordenan los inyectores respecto a la longitud
líquida estabilizada, observándose una gran diferencia entre el Bosch CRI2.18
y los otros dos inyectores debida al mayor diámetro de orificio del Bosch
CRI2.18. La diferencia entre los inyectores con el mismo diámetro (Bosch
CRI2.22 y Delphi DFI4) es pequeña comparada con la diferencia respecto
al Bosch CRI2.18, pero se observa claramente un mayor valor en el Bosch
CRI2.22 al tener este un mayor coeficiente de descarga.
5.3. Estudio computacional del flujo interno con
CONVERGE
En el estudio del flujo interno se ha usado el inyector Bosch CRI2.18, el
cual cuenta de siete orificios. Debido a la simetría de la geometría sólo uno
de los orificios ha sido simulado, usando los valores medios mostrados en la
Sección §5.2.1. En la Figura 5.13 se muestran las condiciones de contorno
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utilizadas en la simulación del flujo interno. En la parte superior del inyector,
donde se produce la entrada de combustible se utiliza una condición de presión
constante (𝑃𝑖), de la misma manera, a la salida del orificio se usa la misma
condición de presión constante (𝑃𝑏). En los planos de simetría, se usa una
condición de simetría sobre el flujo y en el resto superficies (aguja, orificio,
radio de acuerdo, etc.) se usa la condición de pared.
Figura 5.13: Condiciones de contorno para la simulación del flujo interno.
5.3.1. Estudio de independencia de la malla
Para el estudio de independencia de la malla se ha elegido unas condicio-
nes de presión de inyección y contrapresión intermedias de 800 bar y 70 bar
respectivamente. Se han usado tres valores de tamaño base de la malla (ver
Sección §4.5)), 𝑑𝑥𝑏𝑎𝑠𝑒 = 40, 50 y 60 𝜇𝑚, tres valores del nivel de refinado
en la zona del radio de acuerdo y el orificio de la tobera (cada uno de ellos
se ha probado con distinto número de filas paralelas a la superficie, el cual
varía desde dos hasta un máximo de diecisiete), Nivel = 2, 3 y 4, y métodos
numéricos de primer y de segundo orden de convergencia.
En la Figura 5.14 se observan todos los casos simulados, comparados con
el valor experimental de 3,48 𝑔/𝑠. El tipo de símbolo de cada punto determina
la base, el nivel de refinado y el orden de los métodos numéricos, el número
de filas no es necesario indicarlo mediante símbolo debido a que al aumentar
el número de filas, aumenta también el número de celdas que se representa
en el eje horizontal. Se observa que al usar esquemas numéricos de primer
orden el aumento del número de filas implica un aumento del flujo másico
obtenido en la simulación sin llegar a obtener un número de filas a partir del
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Figura 5.14: Estudio de independencia de la malla para el flujo interno.
cual la solución sea independiente, sin embargo, en los métodos numéricos de
segundo orden se obtiene que el resultado es independiente del número de filas
utilizado. Además de obtener independencia con el número de filas, los valores
de flujo másico obtenidos con los métodos numéricos de segundo orden están
más próximos al valor experimental que los obtenidos, con las mismas mallas,
con métodos numéricos de primer orden. Los casos más próximos al resultado
experimental, con un error relativo del 6 %, son los métodos numéricos de
segundo orden con un tamaño base de celda de 50 𝜇𝑚 y un nivel de refinado
en el orificio de 4 (i.e. un tamaño mínimo de celda de 𝑑𝑥𝑏𝑎𝑠𝑒/24 = 3,125 𝜇𝑚,
lo que conlleva para el caso con dos filas a una malla de 168397 celdas) y los
de métodos numéricos de segundo orden con un tamaño base de celda de 40
𝜇𝑚 y un nivel de refinado en el orificio de 4 (i.e. un tamaño mínimo de celda
de 𝑑𝑥𝑏𝑎𝑠𝑒/24 = 2,5 𝜇𝑚, lo que conlleva para el caso con dos filas una malla
de 267431 celdas). Aunque ambas configuraciones obtienen prácticamente el
mismo resultado numérico, no es así en términos de coste computacional,
donde la malla el tamaño base de celda de 40 𝜇𝑚 cuenta con un 60 % más
de celdas y el tiempo computacional aumenta en un 50 %. Por este motivo,
se procede a utilizar la malla con el tamaño base de celda de 50 𝜇𝑚 en las
siguientes secciones.
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5.3.2. Validación del código en condiciones estacionarias
En el apartado anterior, la malla se ha obtenido para unas condiciones
de presión de inyección y contrapresión intermedias. En este apartado, las
simulaciones numéricas son comparadas con los datos experimentales para
cada una de las condiciones de presión de inyección y contrapresión utilizadas
experimentalmente (𝑃𝑖 = 300, 800, 1300 y 1800 bar y 𝑃𝑏 = 5, 10, 30, 50, 70,
90, 110, 130 y 150 bar).
En la Figura 5.15 se muestra la comparación tanto para el flujo másico
como para la velocidad efectiva de las simulaciones del flujo interno y las me-
didas experimentales. Respecto al flujo másico, se observa un buen ajuste con
los datos experimentales, con un error relativo máximo del 7 % para los casos
de alta presión de inyección (1800 𝑏𝑎𝑟). Se observa además a baja presión de
inyección (300 𝑏𝑎𝑟) que los valores de las simulaciones numéricas y los datos
experimentales están más próximos, obteniendo un error relativo máximo de
las simulaciones que es del orden del 2 %. El aumento del error relativo según
aumenta la presión de inyección puede ser debido al comportamiento real del
fluido, según se ha comentado en la Sección §2.3.2 el gasóleo a estas presiones
no es un fluido perfectamente incompresible y el efecto de la compresibilidad
es mayor a mayor presión de inyección. No obstante, los errores obtenidos son
pequeños aun cuando se esté considerando en la resolución numérica el flu-
jo como incompresible. Igualmente, para la velocidad efectiva, pero para un
menor número de contrapresiones debido a que al ser un parámetro depen-
diente del flujo de cantidad de movimiento, la contrapresión máxima a la que
se ha podido medir experimentalmente es 70 𝑏𝑎𝑟, se observa el mismo efecto:
el error relativo a bajas presiones de inyección (máximo alrededor de un 3 %)
es inferior que a altas presiones de inyección (máximo alrededor de un 7 %).
Los márgenes de error obtenidos en las simulaciones son aceptables. Por
ello, se mantienen las características de esta malla para los posteriores apar-
tados donde se aprovechan las ventajas del algoritmo de mallado presentes en
el código CONVERGE (ver Sección §4.5), para el estudio de simulaciones del
flujo interno en inyectores diésel con movimiento de aguja.
5.3.3. Simulación del transitorio: Ley de levantamiento de la
aguja
Para el estudio transitorio del flujo interno es necesario la obtención de
una ley de levantamiento de la aguja. Para ello, debido a la dificultad de su
medida experimental, se ha optado por el modelado 1D del inyector mediante
AMESim. Una vez ajustado el modelo de AMESim, es posible adquirir la evo-
5.3. Estudio computacional del flujo interno con CONVERGE 155
Figura 5.15: Validación del código para todas las condiciones de presión.
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lución temporal de sus componentes así como de variables internas (presión,
etc) durante la inyección, por ejemplo, el levantamiento de la aguja. Por su-
puesto, al ser un modelado 1D no es posible capturar todos los fenómenos que
ocurren dentro del inyector, pero nos permite estimar el levantamiento aguja
y usarlo en códigos CFD que resuelvan el flujo en 3D.
El procedimiento seguido ha sido la utilización de un modelo de AMESim
existente [1, 2], donde se han incorporado las peculiaridades geométricas de
esta tobera. El esquema del modelo de AMESim se muestra en la Figura 5.16,
donde los distintos colores de los componentes reflejan las diversas librerías
utilizadas, por ejemplo, el color verde es para los elementos de la librería de
elementos mecánicos.
Una vez validado el modelo (comparando las tasas de flujo másico mode-
ladas mediante AMESim y las experimentales) se ha obtenido la ley de levan-
tamiento de la aguja para las cuatro presiones de inyección usadas (𝑃𝑖 = 300,
800, 1300 y 1800 𝑏𝑎𝑟) y para una única contrapresión (𝑃𝑏 = 10 𝑏𝑎𝑟). Estas
leyes de levantamiento se muestran en la Figura 5.17. Se observa, que al ini-
cio de la inyección se produce un levantamiento de aguja hasta llegar a un
nivel máximo de levantamiento, en el cuál se estabiliza hasta que empieza a
descender debido el fin de la inyección. El aumento de la presión de inyección
lleva asociado una disminución de los transitorios de apertura y cierre, así
como un aumento del máximo levantamiento de aguja (debido a las mayores
deformaciones por compresión que se producen en la aguja).
5.3.4. Resultado de la simulación del transitorio
Para el estudio del flujo interno con movimiento de aguja se ha usado la
configuración de la malla obtenida en el apartado anterior, debido al algoritmo
de mallado automático presente en CONVERGE (ver Sección §4.5) al moverse
la aguja se van creando/destruyendo celdas aún cuando el algoritmo de AMR
(Adaptive Mesh Refinement) no se encuentre activado tal como se observa en
la Figura 5.18.
El levantamiento de la aguja en el instante inicial es de 1 𝜇𝑚 para permitir
que la región de fluido este conectada y los campos de presión/velocidad/etc.
se adapten progresivamente desde los valores a la entrada del fluido a la salida
del orificio, evitando de esta manera posibles divergencias numéricas. Para
conseguir que los parámetros físicos se adapten a las condiciones de contorno,
se simula un descenso de la aguja antes de iniciar la inyección. En la Figura 5.19
se muestra como la aguja durante los primeros 50 𝜇𝑠 realiza un descenso desde
un levantamiento de 100 𝜇𝑚 y la presión que se inicializa en todo el dominio
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Figura 5.16: Esquema del modelo del inyector Bosch CRI2.18 en AMESim.
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Figura 5.17: Leyes de levantamiento obtenidas mediante AMESim.
Figura 5.18: Variación de la malla al levantarse la aguja para el caso 𝑃𝑖 = 800
𝑏𝑎𝑟 - 𝑃𝑏 = 10 𝑏𝑎𝑟.
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al valor de la presión de la entrada se va adaptando a las condiciones del
problema.
Figura 5.19: Adaptación del campo de presión para el caso 𝑃𝑖 = 800 𝑏𝑎𝑟 -
𝑃𝑏 = 10 𝑏𝑎𝑟.
A bajos levantamientos de aguja se producen altas pérdidas de presión
entre la aguja y el asiento de la misma, el estudio transitorio realizado en esta
sección permite el estudio detallado de estas pérdidas. Con este fin, se recurre
a analizar la variación de la presión total (ver Ecuación 5.3), la cual debería
conservarse a lo largo de las líneas de corriente si no hubieran pérdidas de
presión, tal como se ha comentado en la Sección §2.3.2.




En la Figura 5.20 se muestran los contornos de presión total para 4 le-
vantamientos distintos para el caso de presión de inyección de 1800 𝑏𝑎𝑟 y 10
𝑏𝑎𝑟 de contrapresión. A bajo levantamiento de aguja se observa un gradiente
importante de la presión total a lo largo del asiento de la aguja, el cual va
disminuyendo hasta desaparecer a medida que aumenta el levantamiento. Pa-
ra observar este efecto con mayor detenimiento, se han empleado diez planos
transversales equiespaciados (que se pueden observar en las imágenes de los
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contornos de presión total) que recorren ampliamente todo el asiento de la
aguja, la información proporcionada por estos planos se muestra en la parte
inferior de la Figura 5.20 para un número mayor de levantamientos. A alto
levantamiento de aguja se observa que la caída de presión en esta zona es
minúscula, pero a bajo levantamiento se observa claramente aquellos planos
que se encuentran en esta restricción al producirse una caída significativa de
la presión total, el caso extremo es el de un levantamiento de 35 𝜇𝑚 donde
la presión total cae de 1800 𝑏𝑎𝑟 a la entrada de la tobera a apenas 200 𝑏𝑎𝑟
después de la restricción
En las Figuras 5.21 y 5.22 se compara la tasa de flujo másico experimental
con la obtenida mediante la simulación con movimiento de aguja. El sombrea-
do azul alrededor de la tasa simulada de flujo másico es debido a la realización
de un estudio de sensibilidad respecto a los parámetros geométricos mostrados
en la Tabla 5.1, utilizando para ello tres geometrías distintas: los valores me-
dios (línea azul continua), valores medios más desviación estándar (frontera
superior de la zona sombreada) y valores medios menos desviación estándar
(frontera inferior de la zona sombreada). En la región estacionaria, el estudio
de sensibilidad muestra una variación respecto al caso nominal de aproxima-
damente ±5 %. El bajo levantamiento inicial de 1 𝜇𝑚 permite una buena
captura del comportamiento transitorio del inyector, el cual coincide con gran
similitud con las medidas experimentales. En las medidas experimentales se
observa en la región cuasi-estacionaria una pequeña variación en el valor del
flujo másico, debida a las ondas de presión producidas en el raíl, que no apa-
rece en las simulaciones, debido a que las condiciones de contorno impuestas
son de presión constante. No obstante, el flujo másico simulado es próximo al
medido experimentalmente y los errores obtenidos son similares, como cabría
esperar, a los obtenidos en la Sección §5.3.2, siendo el más pequeño para la
presión más baja (𝑃𝑖 = 300 𝑏𝑎𝑟) y el más grande para la presión más alta
(𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟).
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Figura 5.20: Caída de presión total a lo largo del asiento de la aguja para
distintos levantamientos (𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 - 𝑃𝑏 = 10 𝑏𝑎𝑟).
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Figura 5.21: Comparación de la tasa de flujo másico obtenido con movimiento
de aguja para 𝑃𝑖 = 300 y 800 𝑏𝑎𝑟 - 𝑃𝑏 = 10 𝑏𝑎𝑟.
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Figura 5.22: Comparación de la tasa de flujo másico obtenido con movimiento
de aguja para 𝑃𝑖 = 1300 y 1800 𝑏𝑎𝑟 - 𝑃𝑏 = 10 𝑏𝑎𝑟.
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5.3.5. Evaluación de la velocidad de inyección en el transitorio
de apertura y cierre
Al principio de este capítulo se ha mostrado los coeficientes adimensionales
para cada uno de los inyectores utilizados en la presente tesis en condiciones
cuasi-estacionarias. El uso de condiciones cuasi-estacionarias es de gran impor-
tancia, debido a que para el cálculo de la velocidad efectiva (ver Sección §2.3.3)
se requiere la medida del flujo de cantidad de movimiento, la cual presenta
ciertas dificultades en condiciones transitorias, tal como se ha mencionado en
la Sección §3.3.2 y se recuerda brevemente a continuación: en el caso transi-
torio, el sensor de presión (en el que impacta el chorro diésel) de la maqueta
de cantidad de movimiento no sólo registra el termino de flujo de cantidad de





𝜌𝑢𝑑𝑉 + ?̇? (5.4)
Debido a esta dificultad, una estrategia para intentar solventarla en aque-
llos casos donde conocer el transitorio de la velocidad es importante se recurre
a suponer que el coeficiente de área calculado en condiciones estacionarias es
constante y no es afectado por las condiciones transitorias. Con esta supo-
sición, es posible obtener la velocidad efectiva a partir de la señal de flujo
másico, tal como se muestra en la siguiente ecuación:




Esta suposición aunque sencilla, no es trivial y en el caso de toberas cavi-
tantes es probablemente más discutible debido al desarrollo de la cavitación
durante el proceso de inyección que afecta fuertemente al coeficiente 𝐶𝐴. El
objetivo a continuación es comparar la señal de velocidad obtenida a partir
de los datos experimentales del flujo de másico con la velocidad obtenida en
la simulación con CONVERGE a la salida del orificio. Esta comparación en
condiciones estacionarias ha sido mostrada previamente en la Figura 5.15, la
comparación considerando los transitorios se muestra en la Figura 5.23, donde
la señal proveniente del cálculo numérico se muestra con un sombreado azul
que representa el estudio de sensibilidad respecto a los parámetros geométricos
realizado. Igualmente que en la comparación del transitorio de flujo másico,
se observa un buen ajuste entre ambas medidas, lo cual sirve para corroborar
la bondad de la suposición del valor constante del coeficiente de área en estas
toberas no cavitantes.
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Figura 5.23: Comparación de la señal de velocidad con movimiento de aguja
para todas las presiones de inyección.
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5.4. Simulación del chorro diésel
En este apartado se aborda la optimización de la simulación del chorro
diésel mediante un código con malla adaptativa. En primer lugar se expone
el dominio computacional utilizado, para continuar con los estudios iniciales
sobre la sensibilidad de las simulaciones a los parámetros numéricos y a los
parámetros de los modelos del chorro. A continuación se muestra el estudio
estadístico realizado sobre el inyector Bosch CRI2.18 y la posterior optimiza-
ción de los parámetros del chorro para la simulación del chorro diésel de los
tres inyectores diésel utilizados en la tesis.
5.4.1. Dominio computacional
El dominio computacional utilizado, igualmente que en las simulaciones
del flujo interno, se ha simplificado teniendo en cuenta la simetría de la geo-
metría. Teniendo en cuenta la geometría de la instalación experimental donde
se han realizado los ensayos de visualización (ver Sección §3.4.1), el dominio
computacional es un sector cilíndrico de 2𝜋/7 radianes para el inyector Bosch
CRI2.18 y 2𝜋/8 radianes para el inyector Bosch CRI2.22 y el inyector Delphi
DFI4, siendo la parte superior del dominio mostrado en la Figura 5.24a una
condición de pared. En primer lugar se estudia el efecto de las condiciones de
contorno del dominio, para obtener un sector de radio (𝑅) y longitud (𝐿) que
no afecte a la resolución numérica de la penetración del chorro debido a la pro-
ximidad de los límites del dominio (condición de salida con presión constante).
A su vez, un dominio simplificado consistente en un cilindro como el mostrado
la Figura 5.24b también ha sido estudiado en este apartado. Para este estudio
se usan los parámetros por defecto del código y para la malla se han elegido
una malla estática con unas características conservadoras de acuerdo con la
literatura existente [3], con el objetivo de asegurar la convergencia: un tamaño
base de 2 mm y un refinamiento de tres niveles en la zona inicial del chorro
(obteniendo un tamaño de celda de 250 𝜇𝑚).
El dominio simplificado (Figura 5.24b), tiene la ventaja a priori de tener un
menor coste computacional al no tener en cuenta efectos de pared en el chorro
y de permitir abstraer del estudio el efecto de la geometría. Para observar
el efecto del dominio simplificado se ha elegido una longitud del cilindro de
100 𝑚𝑚 y se ha variado el radio del cilindro de 5 a 50 mm. Sin embargo,
tal como se muestra en la Figura 5.25 para 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟,
la simulación se encuentra fuertemente afectada por el tamaño del dominio
incluso a penetraciones pequeñas. Por lo tanto, no constituye un dominio
computacionalmente válido.
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(a) Sector (b) Cilindro
Figura 5.24: Dominio computacional.
Figura 5.25: Sensibilidad de la simulación al dominio computacional de tipo
cilindro (𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Al estudiar el sector cilíndrico (Figura 5.24a), se observa que la variación
del radio manteniendo constante la longitud del sector (ver Figura 5.26a)
afecta ligeramente la solución numérica, pero sin tener un gran efecto. Una
longitud de 100 𝑚𝑚 es suficiente para conseguir que el efecto del tamaño del
dominio sea pequeño. Por otro lado, se observa que la variación de la longitud
manteniendo constante el radio del sector (ver Figura 5.26b) tiene un efecto
despreciable cuando el radio del sector supera los 25 𝑚𝑚.
Con esta información, para los posteriores análisis se utiliza el dominio
computacional del sector cilíndrico con una longitud de 100 𝑚𝑚 y un radio
de 25 𝑚𝑚.
(a) Variación del radio (b) Variación de la longitud
Figura 5.26: Sensibilidad de la simulación al dominio computacional tipo sector
(𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
5.4.2. Refinamiento de malla adaptativo (AMR)
En este apartado se estudia el efecto del algoritmo de AMR (ver Sec-
ción §4.5) para las variables de velocidad, temperatura y concentración va-
riando los niveles de refinado del algoritmo y los niveles de sub-grid. Tanto
la variable de concentración como la de temperatura son importantes en el
caso evaporativo, por ello se empieza el estudio con el campo de velocidad
que presenta fuertes gradientes tanto en casos evaporativos como en casos no
evaporativos.
Se observa en la Figura 5.27 el efecto del uso de los distintos niveles de
refinamientos para el AMR por velocidad. El aumento del nivel de refinado
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afecta a la solución numérica y aumenta el tiempo de cálculo. Siendo más
evidente el efecto en la solución numérica a niveles de refinado bajos. Para el
caso de ejemplo utilizado, se observa una mayor penetración al aumentar el
nivel de refinado, para un tiempo de simulación de dos milisegundos. Al usar
un nivel de refinado de 1 (tamaño mínimo de celda de 1 𝑚𝑚) se obtiene una
penetración de 27,4 𝑚𝑚, al comparar con el nivel de refinado 2 (tamaño míni-
mo de celda de 500 𝜇𝑚) se obtiene un incremento sustancial del 43,3 % (39,3
𝑚𝑚). En cambio, al aumentar del nivel de refinado 2 al 3 (tamaño mínimo
de celda de 250 𝜇𝑚) y del 3 al 4 (tamaño mínimo de celda de 125 𝜇𝑚) el
incremento se reduce al 8,9 % (42,8 𝑚𝑚) y al 3,5 % (44,29 𝑚𝑚) respectiva-
mente. Entre los niveles de refinado 3 y 4 se observa poca diferencia numérica,
pero, el tiempo de cálculo (utilizando ocho procesadores Intel®Xeon®E5-2640
de forma simultánea) prácticamente se óctuplica llegando a 58,1 horas para
el caso con un nivel de refinado de 4, por ello para hacer el presente estudio
de forma abordable computacionalmente, se opta por un tamaño mínimo de
celda de 250 𝜇𝑚.
Figura 5.27: AMR por velocidad (niveles) - Caso no evaporativo (sub-grid 1
𝑚/𝑠).
En el caso evaporativo (ver Figura 5.28), se observa el mismo comporta-
miento que el descrito anteriormente, pero el coste computacional aumenta
ligeramente, llegando a 12 horas para un nivel de refinado de 3. A priori, tam-
poco cabría esperar gran diferencia con el caso evaporativo, debido a que la
velocidad a la salida de la tobera viene determinada principalmente por el sal-
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to de presiones (ver Sección §2.3.2) entre la presión de inyección y la presión
de la cámara.
Figura 5.28: AMR por velocidad (niveles) - Caso evaporativo (sub-grid 1 𝑚/𝑠).
Al estudiar el efecto del valor del sub-grid al utilizar AMR por velocidad
con un nivel de refinado 3, no se aprecia un cambio sustancial entre los dife-
rentes valores elegidos (0,1, 1 y 10 𝑚/𝑠) para el estudio, cubriendo con ellos el
rango de valores recomendados [4]. Por ello, se ha elegido el valor que conlleva
un menor coste computacional (1 𝑚/𝑠).
Figura 5.29: AMR por velocidad (sub-grid) - Caso no evaporativo (tamaño
mínimo de celda 250 𝜇𝑚).
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Al considerar el caso evaporativo, existen otros dos campos físicos (con-
centración y temperatura) a considerar para el algoritmo de AMR. Como se
ha observado en la Figura 5.28 al realizar un AMR por velocidad en el caso
evaporativo con un nivel de refinado 3 y un valor sub-grid de 1 𝑚/𝑠 se obtiene
una penetración líquida que se estabiliza rápidamente. Tal como se observa en
la Figura 5.30, el mismo perfil se obtiene para el AMR por concentración y
por temperatura, pero el valor del sub-grid sí que es influyente en algunos ca-
sos, siendo por ello recomendable el uso de AMR por velocidad al no cambiar
sustancialmente la solución entre el rango de valores recomendados y permitir
el uso del mismo criterio para casos evaporativos y no evaporativos.
Figura 5.30: AMR por temperatura y concentración (sub-grid) - Caso evapo-
rativo (tamaño mínimo de celda 250 𝜇𝑚).
5.4.3. Sensibilidad a parámetros numéricos
Una vez fijadas las características del algoritmo de AMR, se estudia el
efecto individual de los distintos parámetros numéricos (número de iteraciones,
CFL, ...). De igual forma que se ha procedido anteriormente, se muestran en
este apartado solamente un par de ejemplos sobre la influencia en la simulación
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de los parámetros numéricos. La totalidad de los casos estudiados se muestra
en el anexo (Sección §A.4).
El primer ejemplo elegido es la influencia del criterio de convergencia para
la ecuación de momento (Sección §4.2.2). Se observa en la Figura 5.31 un sola-
pamiento de las curvas, con apenas diferencias en el resultado de la simulación,
alrededor de 1 𝑚𝑠 es donde se observa la mayor diferencia (< 4 %), no obs-
tante los dos casos extremos (tolerancia de 1e-04 y 1e-06) son prácticamente
idénticos y al no haber una diferencia substancial en el tiempo de simulación,
se ha optado por mantener el valor con un criterio de convergencia menor
(1e-06) para los siguientes apartados, i.e. se asegura una mejor resolución nu-
mérica de la ecuación del momento sin perjudicar el coste computacional de
la simulación.
Figura 5.31: Ejemplo de la influencia del criterio de convergencia para la ecua-
ción de momento (𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
El segundo caso que se ha elegido es la influencia del número de
Courant–Friedrichs–Lewy. Para estudiar la influencia de este parámetro se
han elegido tres valores: un valor mínimo de 0,05 que se corresponde con el
mínimo recomendado por el manual, principalmente para casos cavitantes, un
valor máximo de 2 (este valor superior a 1 se puede utilizar sin la existencia de
inestabilidades numéricas debido a que las ecuaciones se resuelven de forma
implícita) y un valor intermedio de 0,5 que es recomendado en el manual y
usado ampliamente en la literatura. En la Figura 5.32, se observa que hay una
pequeña influencia del parámetro en la penetración del chorro, mientras que
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para los valores de 2 y 0,5 la curva de penetración apenas sufre cambios, para
el caso con el valor mínimo de 0,05 sí que se observa un cambio más marcado,
a su vez el tiempo de cálculo se multiplica por dieciséis. Si el chorro diésel se
estuviera resolviendo completamente en vez de modelarse (ver Sección 4.4) se
estaría obligado a elegir el valor de 0,05, lo cual conllevaría unos intervalos
temporales muy pequeños. No obstante los modelos utilizados también son
sensibles al tamaño del intervalo temporal, por ejemplo en el modelo de coli-
sión NTC (Sección §4.4.3) si el intervalo temporal es demasiado pequeño no es
factible obtener una muestra representativa de las gotas que se van a colisio-
nar. Por ello, se ha optado en este caso en mantener el valor del parámetro a
0,5, lo que permite la realización de las simulaciones en un tiempo razonable.
Figura 5.32: Ejemplo de la influencia del número de Courant–Friedrichs–Lewy
(𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
5.4.4. Sensibilidad a parámetros físicos del chorro
En este apartado, se expone el estudio inicial sobre los parámetros físicos
del chorro (i.e. los parámetros de los que dependen los modelos del chorro
diésel). Estos parámetros han sido introducidos en la Sección §4.4. De la mis-
ma forma con la que se ha procedido anteriormente se mostrarán un par de
ejemplos en esta sección, dejando para el apéndice la totalidad de los casos
estudiados (Sección §A.5). A su vez, se muestra una tabla con los parámetros
que se han mostrado más sensibles en el estudio, para proceder con ellos al
estudio estadístico en el próximo apartado.
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El primer ejemplo elegido es la constante de tamaño, 𝐶𝑅𝑇 , del modelo de
Rayleigh-Taylor (ver Sección §4.4.2). En las Figuras 5.33 y 5.34 se puede ob-
servar la influencia del parámetro y cómo esta influencia se acentuá en el caso
evaporativo. Al aumentar el parámetro 𝐶𝑅𝑇 , el tamaño de las gotas generadas
por el modelo de Rayleigh-Taylor aumenta y con ello la inercia de las gotas.
Como se observa en la Figura 5.33, el aumento del parámetro de 0,1 a 0,5
aumenta la penetración del chorro diésel simulado. Otro efecto que se observa
es la poca o nula influencia que se encuentra en el parámetro 𝐶𝑅𝑇 al superar
el valor de 0,5, esto es debido al uso de dos modelos de atomización (Rayleigh-
Taylor y Kelvin-Helmholtz), tal como se ha comentado en la Sección §4.4, el
uso conjunto del modelo de Rayleigh-Taylor y el de Kelvin-Helmholtz implica
que aunque un modelo (en este caso el de Rayleigh-Taylor) no pueda ser res-
ponsable de la rotura de una gota (e.g. por predecir un tamaño de la nuevas
gotas superior al actual) el otro modelo sí que puede generar la rotura, i.e.
un efecto indirecto del aumento del parámetro 𝐶𝑅𝑇 es el aumento de las im-
portancia del modelo de Kelvin-Helmholtz en la simulación. Por ese motivo el
parámetro 𝐶𝑅𝑇 es uno de los elegidos para el estudio estadístico.
Figura 5.33: Ejemplo de la influencia de la constante de tamaño del modelo
de Rayleigh-Taylor, 𝐶𝑅𝑇 , (𝑇 = 900𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Tal como se observa en la Figura 5.34 al aumentar el parámetro 𝐶𝑅𝑇 au-
menta la penetración líquida. Esto es debido, tal como se ha comentado en
el párrafo anterior, a que el tamaño de las gotas generadas por el modelo de
atomización de Rayleigh-Taylor depende de forma lineal con este parámetro,
por lo tanto, las gotas generadas necesitan más tiempo para vaporizarse al
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tener mayor tamaño. Igualmente al caso no evaporativo, la influencia del pa-
rámetro 𝐶𝑅𝑇 por encima de 0,5 es escasa debido a la mayor importancia que
cobra el modelo de atomización de Kelvin-Helmholtz, siendo responsable de
la mayoría de las roturas de las gotas.
Figura 5.34: Ejemplo de la influencia de la constante de tamaño del modelo
de Rayleigh-Taylor, 𝐶𝑅𝑇 , (𝑇 = 950𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
El otro ejemplo que se muestra en este apartado es el parámetro, 𝑐𝑠, que
aparece en la Ecuación 4.13 modulando el término fuente de la dispersión tur-
bulenta de las parcels (ver Sección §4.4.5). A diferencia del caso anterior, se
puede observar en las Figuras 5.35 y 5.36 el efecto del parámetro se acentúa a
baja temperatura. Lo cual es debido a que el término fuente donde interviene
hace referencia a la dispersión turbulenta de las parcels, las cuales a alta tem-
peratura se evaporan y se pasa de una descripción lagrangiana de las parcels
a una descripción euleriana del vapor.
Después de este estudio se han seleccionado los siguientes siete paráme-
tros a estudiar con más detalle mediante el estudio estadístico del próximo
apartado:
𝐶1: Constante de velocidad del modelo de atomización de Kelvin-
Helmholtz (ver Sección §4.4.2).
𝐵1: Constante de tiempo del modelo de atomización de Kelvin-
Helmholtz (ver Sección §4.4.2).
𝐶𝐼 : Constante de tiempo del modelo de atomización de Rayleigh-Taylor
(ver Sección §4.4.2).
𝐶𝑅𝑇 : Constante de tamaño del modelo de atomización de Rayleigh-
Taylor (ver Sección §4.4.2).
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Figura 5.35: Ejemplo de la influencia del parámetro del término fuente de
dispersión turbulenta, 𝑐𝑠, (𝑇 = 303𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura 5.36: Ejemplo de la influencia del parámetro del término fuente de
dispersión turbulenta, 𝑐𝑠, (𝑇 = 950𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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𝐶𝑏𝑙: Constante de longitud del acoplamiento de los modelos de atomiza-
ción de Kelvin-Helmholtz y el de Rayleigh-Taylor (ver Sección §4.4.2).
𝑐𝑠: Constante que modula el término fuente de la dispersión turbulenta
de las parcels (ver Sección §4.4.5).
𝑐𝑝𝑠: Constante que interviene en el cálculo del tiempo de correlación
turbulento de las parcels (ver Sección 4.4.5).
5.4.5. Estudio estadístico
Para la seleccción de los parámetros estadísticamente significativos se ha
llevado a cabo un diseño de experimentos (ver Sección §A.6). A los siete pará-
metros seleccionados en la sección anterior se han añadido tres factores para
tener en cuenta las condiciones de inyección (presión de inyección, contrapre-
sión y temperatura). Ante la imposibilidad de realizar un diseño multifactorial
completo, se ha reducido respecto al criterio D-óptimo (ver Sección §A.6) a
las 69 simulaciones que se muestran en la Tablas 5.10 y 5.11. Como variable
a analizar se ha seleccionado el error relativo respecto la penetración líquida
del chorro entre las simulaciones y las medidas experimentales. Debido a que
la penetración depende del tiempo, este error presenta una pequeña dificultad
inicial para su definición al haber varios criterios posibles (e.g. el error relativo
1 𝑚𝑠 después del inicio de la inyección o el error relativo cuando el chorro ha
penetrado 30 𝑚𝑚). En la presente tesis se ha optado por el siguiente criterio:
Caso no evaporativo: En el caso no evaporativo, la variación instante
a instante es considerada realizando un promediado temporal del error









Caso evaporativo: En el caso evaporativo, para reducir el ruido numérico
que podría generar la comparación instante a instante, se utiliza las
características del choro ya promediadas (𝐿𝐿, longitud líquida). 𝜖 =
100 |𝐿𝐿𝑒𝑥𝑝−𝐿𝐿𝑠𝑖𝑚|𝐿𝐿𝑒𝑥𝑝
El motivo del módulo dentro de la integral es para evitar que sobrepredic-
ciones de la penetración se puedan cancelar con subpredicciones en instantes
temporales distintos y por consiguiente se obtuviesen errores relativos bajos
en casos donde la simulación no produce un buen resultado. El módulo en el
caso evaporativo es consecuencia de la definición del caso evaporativo, donde
el error es siempre positivo.
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En el diagrama de Pareto de la Figura 5.37 se muestran las interacciones
significativas considerando un p-valor de 1 %. En concreto, se observan dos
factores significativos de parámetros de los modelos del chorro: la constante
de tiempo del modelo de atomización de Kelvin-Helmholtz (𝐵1) y la constante
de tamaño del modelo de atomización de Rayleigh-Taylor (𝐶𝑅𝑇 ). Además, se
observa una fuerte influencia de la temperatura, lo cual no es sorprendente
debido a que el rango de temperaturas utilizado incluye casos no evaporativos
y casos evaporativos, y por tanto el uso de un modelo de evaporación a alta
temperatura, mientras que a baja temperatura el modelo no se activa.
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𝑝𝑏 [bar] 𝑝𝑖 [bar] 𝑇 [K] 𝐶𝐼 [-] 𝑐𝑝𝑠 [-] 𝑐𝑠 [-] 𝐵1 [-] 𝐶𝑅𝑇 [-] 𝐶𝑏𝑙 [-] 𝐶1 [-] 𝜖 [ %]
30 800 303,15 0,5 0 0 5 0,1 50 0,376 18,68
30 300 303,15 0,5 0 0 5 0,5 0 0,376 68,33
30 800 303,15 0,5 0 0 5 0,5 0 0,094 28,63
30 300 303,15 0,5 0 0 100 0,1 0 0,094 55,64
30 1800 950 0,5 0 0 100 0,5 0 0,376 179,98
30 1800 303,15 0,5 0 1,5 5 0,1 0 0,376 8,17
30 300 950 0,5 0 1,5 5 0,5 0 0,094 90,87
30 1800 950 0,5 0 1,5 100 0,1 50 0,094 71,45
30 300 950 0,5 0 1,5 100 0,5 50 0,376 168,1
30 800 303,15 0,5 0 1,5 100 0,5 50 0,094 12,62
30 300 303,15 0,5 0,16432 0 5 0,1 50 0,094 48,85
30 1800 950 0,5 0,16432 0 5 0,1 50 0,376 31,7
30 800 303,15 0,5 0,16432 0 100 0,1 0 0,376 7,44
30 1800 303,15 0,5 0,16432 0 100 0,1 50 0,376 7,15
30 300 950 0,5 0,16432 1,5 5 0,1 0 0,376 38,95
30 800 950 0,5 0,16432 1,5 5 0,1 50 0,094 53,22
30 800 950 0,5 0,16432 1,5 5 0,5 50 0,376 54,82
30 1800 303,15 0,5 0,16432 1,5 5 0,5 50 0,094 4,72
30 1800 303,15 0,5 0,16432 1,5 100 0,1 0 0,094 7,31
30 300 303,15 0,5 0,16432 1,5 100 0,5 0 0,376 69,12
30 300 950 0,5 0,16432 1,5 100 0,5 50 0,094 169,18
30 800 950 2 0 0 5 0,5 0 0,376 17,89
30 300 950 2 0 0 5 0,5 50 0,094 27,99
30 1800 303,15 2 0 0 100 0,5 50 0,376 5,74
30 800 303,15 2 0 1,5 5 0,1 0 0,094 16,52
30 800 303,15 2 0 1,5 5 0,5 0 0,376 18,49
30 1800 303,15 2 0 1,5 100 0,5 0 0,094 13,62
30 800 950 2 0 1,5 100 0,5 50 0,094 155,09
30 300 303,15 2 0,16432 0 5 0,5 0 0,094 51,88
30 800 303,15 2 0,16432 0 5 0,5 50 0,094 8,07
30 1800 950 2 0,16432 0 100 0,1 0 0,094 58,78
30 300 950 2 0,16432 0 100 0,5 50 0,376 167,32
30 300 303,15 2 0,16432 1,5 5 0,1 50 0,376 51,55
30 1800 950 2 0,16432 1,5 5 0,5 0 0,376 57,38
30 800 950 2 0,16432 1,5 100 0,1 0 0,376 54,26
Tabla 5.10: DOE reducido (Parte 1) - Criterio D-óptimo (eficiencia 61,2 %).
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𝑝𝑏 [bar] 𝑝𝑖 [bar] 𝑇 [K] 𝐶𝐼 [-] 𝑐𝑝𝑠 [-] 𝑐𝑠 [-] 𝐵1 [-] 𝐶𝑅𝑇 [-] 𝐶𝑏𝑙 [-] 𝐶1 [-] 𝜖 [ %]
70 300 950 0,5 0 0 5 0,1 0 0,376 41,95
70 1800 303,15 0,5 0 0 5 0,1 50 0,094 24,61
70 300 303,15 0,5 0 0 100 0,1 50 0,376 51,19
70 800 303,15 0,5 0 0 100 0,5 0 0,376 16,26
70 300 950 0,5 0 0 100 0,5 50 0,094 220,59
70 300 303,15 0,5 0 1,5 5 0,1 0 0,094 60,92
70 1800 950 0,5 0 1,5 5 0,5 0 0,376 75,78
70 800 950 0,5 0 1,5 100 0,1 0 0,094 66,57
70 1800 303,15 0,5 0 1,5 100 0,5 0 0,094 7,55
70 300 950 0,5 0,16432 0 5 0,5 0 0,094 48,52
70 1800 303,15 0,5 0,16432 0 5 0,5 0 0,376 21,3
70 800 303,15 0,5 0,16432 0 5 0,5 50 0,376 4,26
70 800 950 0,5 0,16432 0 100 0,1 50 0,094 86,53
70 800 950 0,5 0,16432 0 100 0,5 0 0,376 149,47
70 800 303,15 0,5 0,16432 1,5 5 0,1 0 0,376 7,2
70 1800 950 0,5 0,16432 1,5 5 0,1 0 0,094 40,91
70 300 950 0,5 0,16432 1,5 100 0,1 50 0,376 100,97
70 800 303,15 0,5 0,16432 1,5 100 0,5 0 0,094 21,05
70 300 303,15 2 0 0 5 0,1 50 0,094 52,23
70 1800 950 2 0 0 5 0,5 0 0,094 20,15
70 1800 950 2 0 0 100 0,1 0 0,376 54,65
70 300 950 2 0 0 100 0,5 0 0,094 239,02
70 800 950 2 0 1,5 5 0,1 50 0,376 6,39
70 800 303,15 2 0 1,5 5 0,5 50 0,094 6,39
70 1800 303,15 2 0 1,5 5 0,5 50 0,376 19,06
70 300 303,15 2 0 1,5 100 0,1 0 0,376 52,96
70 300 303,15 2 0,16432 0 100 0,1 0 0,376 41,99
70 800 950 2 0,16432 0 100 0,5 0 0,094 202,31
70 300 303,15 2 0,16432 0 100 0,5 50 0,094 56,72
70 1800 303,15 2 0,16432 1,5 5 0,1 50 0,094 20,79
70 300 950 2 0,16432 1,5 5 0,5 0 0,376 45,99
70 300 950 2 0,16432 1,5 100 0,1 50 0,094 121,84
70 800 303,15 2 0,16432 1,5 100 0,5 50 0,376 9,34
70 1800 950 2 0,16432 1,5 100 0,5 50 0,094 212
Tabla 5.11: DOE reducido (Parte 2) - Criterio D-óptimo (eficiencia 61,2 %).
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Figura 5.37: Diagrama de Pareto de las interacciones significativas al 1 %.
Respecto al parámetro 𝐵1, se puede observar en la Figura 5.38 (igual a
la mostrada en la sección anterior, pero añadiendo la medida experimental)
que aunque el parámetro tiene una influencia relevante en la predicción de
la longitud líquida, esta influencia va en sentido contrario al deseado. Por
ello, se fija este parámetro al valor mínimo (5) y se procede en el próximo
apartado a la optimización teniendo en cuenta el parámetro 𝐶𝑅𝑇 . También
relacionado en el parámetro 𝐵1, se observa una interacción doble significativa
con la temperatura, esto es debido a que la influencia del parámetro es mayor
en condiciones evaporativas (ver Figura 5.38), mientras que en condiciones
no evaporativas (ver Figura 5.39), el parámetro 𝐵1 tiene un efecto pequeño.
La otra interacción doble donde aparace el parámetro 𝐵1 es la que relaciona
ambos modelos de rotura (Kelvin-Helmholtz y Rayleigh-Taylor), la cuál era
esperable debido al efecto comentado en la Sección 5.4.4, el uso conjunto de
dos modelos de rotura implica que cuando uno de ellos aumenta su influencia
el efecto del otro disminuye.
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Figura 5.38: Ejemplo de la influencia respecto a la medida experimental de
la constante de tiempo del modelo de Kelvin-Helmholtz, 𝐵1, (𝑇 = 950 𝐾,
𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura 5.39: Ejemplo de la influencia de la constante de tiempo del modelo de
Kelvin-Helmholtz, 𝐵1, (𝑇 = 303𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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5.4.6. Optimización
El estudio de la influencia del parámetro 𝐶𝑅𝑇 se ha hecho de forma siste-
mática para cada una de las presiones de inyección. Por ejemplo, se muestra
en la Figura 5.40 la influencia a una temperatura de 950 𝐾, una presión de in-
yección de 1300 𝑏𝑎𝑟 y una contrapresión de 70 𝑏𝑎𝑟. Se observa que el caso que
minimiza el error es el de 𝐶𝑅𝑇 = 0,25, mientras que el caso anterior 𝐶𝑅𝑇 = 0,1
subpredice significativamente la longitud líquida. También se observa que el
parámetro 𝐶𝑅𝑇 deja de tener influencia para valores superiores a 0,5.
Figura 5.40: Influencia del parámetro 𝐶𝑅𝑇 , (𝑇 = 950𝐾, 𝑃𝑖 = 1300 𝑏𝑎𝑟 y
𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Este comportamiento se observa mejor en la Figura 5.41 donde se ha resu-
mido toda la información sobre la influencia del parámetro 𝐶𝑅𝑇 . En condicio-
nes no evaporativas (𝑇 = 300 𝐾) el error se mantiene en todos los casos por
debajo del 10 %, pero en el caso evaporativo (𝑇 = 950 𝐾), el error es mucho
más sensible al valor del parámetro 𝐶𝑅𝑇 y se observa una dicotomía entre las
presiones de inyección baja (300 y 800 𝑏𝑎𝑟) y las presiones de inyección alta
(1300 y 1800 𝑏𝑎𝑟). Por ello, para minimizar el error de las simulaciones es
conveniente elegir un valor del parámetro 𝐶𝑅𝑇 distinto para cada uno de los
grupos:
Presión de inyección baja: 𝑃𝑖 = 300 y 800 𝑏𝑎𝑟 → 𝐶𝑅𝑇 = 0,1
Presión de inyección alta: 𝑃𝑖 = 1300 y 1800 𝑏𝑎𝑟 → 𝐶𝑅𝑇 = 0,25
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Figura 5.41: Influencia del parámetro 𝐶𝑅𝑇 en el inyector Bosch CRI 2.18.
Esta dicotomía implica que debido a las simplificaciones del modelo de ato-
mización de Rayleigh-Taylor, la longitud de onda calculada (Λ𝑅𝑇 ) no es capaz
de englobar toda la física implicada en el proceso de atomización secundaria
del chorro diésel, y la constante de tamaño ha de ser cambiada con la presión
de inyección para predecir correctamente el tamaño de las gotas generadas,
𝑟 = 𝐶𝑅𝑇Λ𝑅𝑇 .
5.4.7. Validación del proceso de optimización con otros inyec-
tores y comparación
La optimización obtenida en el apartado anterior para el inyector Bosch
CRI2.18, se extiende en esta sección para los inyectores Bosch CRI2.22 y
Delphi DFI4. A su vez, se analiza el motivo de la diferencia en la optimización
obtenida para cada uno de los inyectores.
En primer lugar, se comprueba la validez de la optimización obtenida para
el Bosch CRI2.18 para el inyector Bosch CRI2.22. Para ello se muestra un par
de casos simulados del inyector Bosch CRI2.22 en la Figura 5.42, donde se
observa como el caso a baja presión de inyección (𝑝𝑖 = 300 𝑏𝑎𝑟) no se captura
adecuadamente con la configuración obtenida anteriormente: la penetración
obtenida mediante la simulación es significativamente inferior a la experimen-
tal, siendo necesario aumentar el valor del parámetro 𝐶𝑅𝑇 para acercarse a
la medida experimental. No obstante, el caso de alta presión de inyección
(𝑝𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟) es simulado correctamente con el parámetro 𝐶𝑅𝑇 = 0,25.
Además del problema a baja presión de inyección, se añade el uso de dos
presiones de inyecciones que no han sido medidas en el Bosch CRI2.18 (𝑝𝑖 =
1000 y 2500 𝑏𝑎𝑟). Con el objetivo de mejorar la precisión de la simulación, se
ha procedido a hacer un estudio de la influencia del valor del parámetro 𝐶𝑅𝑇
para el inyector Bosch CRI2.22. Este estudio se muestra en la Figura 5.43.
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Figura 5.42: Ejemplo de la simulación del chorro diésel para el inyector Bosch
CRI2.22 con la optimización obtenida para el Bosch CRI2.18.
En condiciones de inyección con presión de inyección baja (𝑝𝑖 = 300 𝑏𝑎𝑟)
se observa claramente que el error se minimiza cuando el parámetro 𝐶𝑅𝑇 es
igual a 0,15, mientras que la configuración 𝐶𝑅𝑇 = 0,25 sigue siendo válida
para presiones de inyección altas (𝑝𝑖 = 1800 y 2500 𝑏𝑎𝑟) y para la presión
intermedia (𝑝𝑖 = 1000 𝑏𝑎𝑟).
Figura 5.43: Influencia del parámetro 𝐶𝑅𝑇 en el inyector Bosch CRI2.22.
Aplicando esta optimización a los casos de la Figura 5.42 las simulación
del chorro diésel a 𝑝𝑖 = 300 𝑏𝑎𝑟 mejora notablemente, tanto la fase líquida
cuyo valor estabilizado oscila alrededor del valor experimental, como la fase
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de vapor que se superpone a la medida experimental durante los primeros 40
𝑚𝑚, tal como se muestra en la Figura 5.44.
Figura 5.44: Ejemplo de la simulación del chorro diésel para el inyector Bosch
CRI2.22 con la nueva optimización.
De la misma forma se ha procedido con el inyector Delphi DFI4, es decir,
se ha realizado un estudio de la influencia del parámetro 𝐶𝑅𝑇 que se muestra
en la Figura 5.45. Para este inyector se sigue encontrando la dicotomía en el
valor del parámetro 𝐶𝑅𝑇 , aunque con unos valores para condición de presión de
inyección alta (1800 y 2000 𝑏𝑎𝑟) relativamente más bajos que en los inyectores
anteriores:
𝑃𝑖 = 300 y 1000 𝑏𝑎𝑟 → 𝐶𝑅𝑇 = 0,1
𝑃𝑖 = 1800 y 2000 𝑏𝑎𝑟 → 𝐶𝑅𝑇 = 0,15
5.4.8. Análisis de la variación del parámetro 𝐶𝑅𝑇
El estudio realizado muestra que para simular el comportamiento del cho-
rro diésel es necesario variar el parámetro 𝐶𝑅𝑇 tanto con la presión de inyec-
ción como con el inyector utilizado. Para explicar este fenómeno se ha recurrido
al número de Reynolds, de forma que se considera el efecto de la presión de
5.4. Simulación del chorro diésel 187
Figura 5.45: Influencia del parámetro 𝐶𝑅𝑇 en el inyector Delphi DFI4.
inyección (en la velocidad a la salida del orificio) y de la geometría del inyec-
tor (en el diámetro del orificio) de forma conjunta. La variación del parámetro
𝐶𝑅𝑇 respecto al número de Reynolds se muestra en la Figura 5.46 donde se
han añadido barras de error teniendo en cuenta los valores de 𝐶𝑅𝑇 simulados.
Con esta representación se observa una transición alrededor de 𝑅𝑒 ≈ 13500
por encima de la cual el parámetro 𝐶𝑅𝑇 es igual a 0,25, por debajo es 0,1, este
comportamiento ha sido correlacionado mediante una función logística como
se muestra en la Figura 5.46 con un buen coeficiente de determinación 𝑅2.
Esta expresión permite generalizar la calibración del modelo de chorros para
cualquier sistema de inyección (inyector).
Teniendo en cuenta que se esta usando el método de Blob (i.e. el diámetro
de las parcels inyectados es el mismo que el diámetro del orificio), el número
de Reynolds del orificio y de las parcels inyectadas es el mismo y el punto
de transición se corresponde al mostrado en la Sección §2.4.1 para la tran-
sición entre los regímenes de atomización primaria que se produce alrededor
de un número de Reynolds de 10000 - 15000: segundo régimen inducido por
interacción aerodinámica y el régimen de atomización.
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En este capítulo se presentan las conclusiones más relevantes del traba-
jo realizado en esta tesis doctoral. Para ello, conviene recordar los objetivos
introducidos en el capítulo de planteamiento de la tesis. El presente trabajo
se ha empezando realizando un estudio comparativo a nivel experimental del
proceso de inyección de tres geometrías de toberas de inyector diferentes del
que se han sacado las siguientes conclusiones:
De la caracterización geométrica se ha obtenido que las tres toberas
utilizadas presentan una fuerte conicidad, con un k-factor máximo de
3,5 en el caso del Bosch CRI2.22, lo cual conduce a que estas toberas
sean poco proclives al fenómeno de la cavitación.
El inyector Bosch CRI2.18 es el que mayor flujo másico presenta en
condiciones cuasi-estacionarias, debido al hecho de ser el inyector con la
tobera con mayor área de salida.
Respecto a los inyectores Bosch CRI 2.22 y Delphi DFI4 que presentan
el mismo área de salida, es el inyector Bosch CRI 2.22 el que muestra un
mayor flujo másico (i.e. el inyector Delphi DFI4 presenta unas mayores
pérdidas de presión), de la misma forma el inyector Bosch CRI 2.22 es
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el que presenta mayor coeficiente de descarga. Para una duración de la
señal de intensidad igual el inyector Bosch CRI 2.22 presenta una mayor
inercia y se mantiene inyectando combustible durante más tiempo que
el Delphi DFI4.
En el inyector Delphi DFI4 se observa un flujo másico con menos tur-
bulencias en la zona cuasi-estacionaria que en el resto de los inyectores,
debido a la presencia de un regulador de presión en el raíl.
Al comparar la penetración de cada inyector en condiciones no evapo-
rativas y en condiciones evaporativas no reactivas, se observa que el
inyector Bosch CRI2.18 es el que penetra más rápidamente debido al
mayor diámetro de la tobera. Entre los dos inyectores con el mismo diá-
metro (Bosch CRI2.22 y el Delphi DFI4), penetra más rápidamente el
Bosch CRI2.22 que es el que presenta un mayor coeficiente de descarga.
Respecto a la longitud líquida estabilizada (condiciones evaporativas
no reactivas), se observa una gran diferencia entre el Bosch CRI2.18
y los otros dos inyectores debida al mayor diámetro de orificio del Bosch
CRI2.18. La diferencia entre los inyectores con el mismo diámetro (Bosch
CRI2.22 y Delphi DFI4) es pequeña comparada con la diferencia respec-
to al Bosch CRI2.18, pero se observa claramente un mayor valor en el
Bosch CRI2.22.
Posteriormente, se ha realizado el estudio computacional mediante el códi-
go de cálculo llamado CONVERGE para aprovechar el algoritmo de mallado
automático. En un primer lugar, se ha llevado a cabo el estudio centrado en
la simulación del flujo interno en condiciones estacionarias, del cual se han
obtenido las siguientes conclusiones:
Se ha realizado un extensivo estudio de independencia de malla, donde
además se ha estudiado la influencia del orden de convergencia de los
métodos numéricos. Se ha observado que al usar esquemas numéricos
de primer orden el aumento del número de filas de celdas implica un
aumento del flujo másico obtenido en la simulación sin llegar a obtener
un número de filas a partir del cual la solución sea independiente, sin
embargo, al utilizar los métodos numéricos de segundo orden se ha obte-
nido que el resultado es independiente del número de filas utilizado. Por
ello, el caso óptimo es el que utiliza métodos numéricos de segundo con
un tamaño base de celda de 50 𝜇𝑚 y un nivel de refinado en el orificio
de 4 (i.e. un tamaño mínimo de celda de 𝑑𝑥𝑏𝑎𝑠𝑒/24 = 3,125 𝜇𝑚).
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Al realizar la validación de la malla obtenida en el estudio de indepen-
dencia se ha observado un buen ajuste con los datos experimentales,
con un error relativo que depende de la presión de inyección, estando
el máximo alrededor del 7 % para los casos de alta presión de inyección
(1800 𝑏𝑎𝑟). Se ha observado además a baja presión de inyección (300 𝑏𝑎𝑟)
que los valores de las simulaciones numéricas y los datos experimentales
están más próximos, obteniendose un error relativo máximo que es del
orden del 2 %.
El estudio computacional del flujo interno ha sido continuado con el estudio
transitorio de la inyección, obteniendo para ello una ley de levantamiento de
la aguja y aprovechando el algoritmo de mallado automático para permitir el
movimiento de la aguja en las simulaciones. De este estudio se desprenden las
siguientes conclusiones:
Se ha obtenido la ley de levantamiento de la aguja mediante el modelado
1D del inyector Bosch CRI2.18 en el códido AMESim y su validación.
Se han realizado las simulaciones del flujo interno con el código CON-
VERGE con un levantamiento inicial de la aguja de 1 𝜇𝑚.
El bajo levantamiento inicial de 1 𝜇𝑚 permite una buena captura del
comportamiento transitorio del inyector, el cual coincide con gran simi-
litud con las medidas experimentales.
Se ha estudiado la sensibilidad de los resultados a los parámetros geo-
métricos de la tobera.
El chorro diésel ha sido estudiado computacionalmente mediante una apro-
ximación lagrangiana para la fase líquida del combustible. Este estudio se ini-
ció teniendo especial cuidado con el dominio computacional y el algoritmo
AMR, llegando a la conclusión que lo más recomendable es el uso del AMR
por velocidad al no cambiar sustancialmente la solución entre el rango de valo-
res recomendados y permitir el uso del mismo criterio para casos evaporativos
y no evaporativos. Posteriormente, se ha estudiado la sensibilidad de las si-
mulaciones del chorro diésel a los distintos parámetros numéricos y físicos del
chorro, destacando en este estudio los siguientes siete parámetros físicos del
chorro: 𝐶1, 𝐵1, 𝐶𝐼 , 𝐶𝑅𝑇 , 𝐶𝑏𝑙, 𝑐𝑠 y 𝑐𝑝𝑠.
El estudio estadístico posterior mostró que de los siete parámetros físicos
del chorro sólo dos de ellos son estadísticamente significativos con un p-valor
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de 1 %: la constante de tiempo del modelo de atomización de Kelvin-Helmholtz
(𝐵1) y la constante de tamaño del modelo de atomización de Rayleigh-Taylor
(𝐶𝑅𝑇 ). Mientras que el valor óptimo encontrado para el parámetro 𝐵1 es fijo
en todos los casos, para el parámetro 𝐶𝑅𝑇 se ha encontrado que es necesario
variar su valor tanto con la presión de inyección como con el inyector utilizado.
El estudio en detallado sobre el parámetro 𝐶𝑅𝑇 ha permitido relacionar su
variación con el número de Reynolds mediante la función logística que se
muestra a continuación:
𝐶𝑅𝑇 = 0,175 + 0,075 tanh [5𝑒− 3 (𝑅𝑒− 13400)] (6.1)
Esta expresión muestra un comportamiento asintótido de 𝐶𝑅𝑇 = 0,1 para
números de Reynolds bajos y un comportamiento asintótico de 𝐶𝑅𝑇 = 0,25
para número de Reynolds altos. Además, teniendo en cuenta el valor del nú-
mero de Reynolds donde se produce la transición se ha podido relacionar
con la transición entre los regímenes de atomización primaria llamados segun-
do régimen inducido por interacción aerodinámica y régimen de atomización.
Además, esta expresión ha permitido generalizar la calibración del modelo de
chorros para cualquier sistema de inyección (inyector) pues la tasa de inyección
y el diámetro de los orificios son parámetros de entrada de la simulación.
6.2. Desarrollos futuros
A lo largo de la presente tesis, se ha estudiado en profundidad el modelado
CFD en inyectores diésel ,tanto desde un punto de vista del flujo interno como
del chorro diésel, con el objetivo de profundizar en el conocimiento del proceso
de inyección, optimizar el coste computacional asociado a las simulaciones y
realizar así estudios sobre el proceso de inyección diésel en tiempos razonables
para la industria en las etapas de diseño e implementación. A continuación
se proponen una serie de trabajos futuros encaminados a arrojar más luz en
torno a estos procesos:
El uso de las mayores capacidades de cálculo ofrecidas por las nuevas
generaciones de GPUs (Graphics processing units) permite agilizar el
cálculo computacional y es una herramienta cada vez más común en los
nuevos códigos de cálculos.
El uso de modelos de turbulencia más precisos como DES (Detached eddy
simulation), LES (Large eddy simulation) y DNS (Direct Numerical Si-
mulation) que resuelvan con mayor exactitud los vórtices turbulentos
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permitiría estudiar el flujo con más detalle. Sin embargo, el uso de mo-
delos más complejos conlleva un mayor coste computacional, llegando
al caso extremo (DNS) donde la turbulencia no se modela, sino que se
resuelve exactamente de las ecuaciones de Navier-Stokes, en cuyo caso
el elevado coste computacional hace inviable su uso en la mayoría de
aplicaciones de ingeniería.
El acoplamiento a nivel de Software del código de cálculo CFD con
modelos unidimensionales como AMESim para el cálculo dinámico de
la ley de levantamiento de la aguja posibilitaría un mejor estudio de
los comportamientos transitorios presentes en la tobera de inyección al
producirse el levantamiento de la aguja en el código CFD por la fuerza
aplicada por el fluido y no mediante una ley predeterminada.
Relacionado con el punto anterior, a lo largo de la tesis se ha estudiado el
levantamiento de la aguja para unas condiciones de inyección concretas y
sólo inyecciones principales. Este estudio se puede ampliar para conside-
rar inyecciones múltiples, de forma que se pueda explorar y caracterizar
la influencia en el flujo interno y el chorro diésel de las inyecciones piloto
en la inyección principal.
En la presente tesis se han estudiado tres inyectores diésel, pero ninguno
de ellos presenta el fenómeno de la cavitación. Sería interesante el estudio
con el código CONVERGE de un inyector cavitante desde el punto de
vista del flujo interno, para evaluar el modelo de relajación homogéneo
presente en el código, y de los modelos del chorro, para explorar la
influencia del incremento del ángulo y de la turbulencia debido a la
cavitación en los modelos que intentan simular el chorro diésel.
Después de estudiar el proceso de formación de la mezcla aire-
combustible el siguiente elemento que surge de forma natural es el proce-
so de combustión. Resultaría provechoso continuar el trabajo expuesto a
lo largo de la presente tesis con el estudio de los mecanismos de reacción
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A.1. Tasa de inyección - Comparación entre inyec-
tores
En este apéndice se muestran todas las figuras donde los diversos inyectores
pueden ser comparados para un tiempo de energización de 2000 𝜇𝑠. En total
son dieciocho configuraciones de presión de inyección y contrapresión distintas.
Las observaciones realizadas previamente siguen siendo validas en todos los
casos.
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Figura A.1: 𝑃𝑖 = 300 bar - 𝑃𝑏 = 30 bar.
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Figura A.2: 𝑃𝑖 = 300 bar - 𝑃𝑏 = 50 bar.
Figura A.3: 𝑃𝑖 = 300 bar - 𝑃𝑏 = 70 bar.
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Figura A.4: 𝑃𝑖 = 800 bar - 𝑃𝑏 = 30 bar.
Figura A.5: 𝑃𝑖 = 800 bar - 𝑃𝑏 = 50 bar.
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Figura A.6: 𝑃𝑖 = 800 bar - 𝑃𝑏 = 70 bar.
Figura A.7: 𝑃𝑖 = 1000 bar - 𝑃𝑏 = 30 bar.
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Figura A.8: 𝑃𝑖 = 1000 bar - 𝑃𝑏 = 50 bar.
Figura A.9: 𝑃𝑖 = 1000 bar - 𝑃𝑏 = 70 bar.
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Figura A.10: 𝑃𝑖 = 1300 bar - 𝑃𝑏 = 30 bar.
Figura A.11: 𝑃𝑖 = 1300 bar - 𝑃𝑏 = 50 bar.
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Figura A.12: 𝑃𝑖 = 1300 bar - 𝑃𝑏 = 70 bar.
Figura A.13: 𝑃𝑖 = 1800 bar - 𝑃𝑏 = 30 bar.
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Figura A.14: 𝑃𝑖 = 1800 bar - 𝑃𝑏 = 50 bar.
Figura A.15: 𝑃𝑖 = 1800 bar - 𝑃𝑏 = 70 bar.
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Figura A.16: 𝑃𝑖 = 2000 bar - 𝑃𝑏 = 30 bar.
Figura A.17: 𝑃𝑖 = 2000 bar - 𝑃𝑏 = 50 bar.
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Figura A.18: 𝑃𝑖 = 2000 bar - 𝑃𝑏 = 70 bar.
A.2. Flujo de cantidad de movimiento
En ese apéndice se muestran todas las medidas de flujo de cantidad de
movimientos realizadas para la presente tesis. En esta ocasión, se muestra la
influencia de la contrapresión. De acuerdo con la teoría, se puede observar cla-
ramente en la Figura A.19, la cual se corresponde con una presión de inyección
de 300 bar, que el flujo de cantidad de movimiento desciende al aumentar la
contrapresión.
Las diferencias del flujo de cantidad de movimiento con la contrapresión
observadas anteriormente disminuyen al aumentar la presión de inyección (al
depender el flujo másico de la diferencia de presiones), de tal forma que para
este inyector a una presión de inyección de 800 (ver Figura A.20) bar para
las contrapresiones de 10 y 30 bar las medidas parecen solaparse en algunos
instantes.
Para el caso con una presión de inyección de 1300 bar (ver Figura A.21),
el solapamiento parcial del flujo de cantidad de movimiento ocurre para tres
de las cuatro contrapresiones (10, 30 y 50 bar).
Finalmente, para una presión de inyección de 1800 bar (ver Figura A.22),
hay instantes donde las cuatro contrapresiones se encuentran solapadas y dis-
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Figura A.19: 𝑃𝑖 = 300 bar.
Figura A.20: 𝑃𝑖 = 800 bar.
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Figura A.21: 𝑃𝑖 = 1300 bar.
cernir visualmente diferencias entre las medidas es ligeramente complicado. No
obstante, como se ha observado en la Sección §5.2.2 al realizar el promediado
en la zona cuasi-estacionaria se recupera el comportamiento predicho por la
teoría.
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Figura A.22: 𝑃𝑖 = 1800 bar.
A.3. Visualización del chorro diésel
En este apéndice se muestra la penetración del chorro diésel de los tres
inyectores estudiados. Para reducir el número de figuras, se muestran todas las
presiones de inyección para cada una de las condiciones de maqueta ensayadas
(temperatura de la cámara y contrapresión) de forma conjunta.
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Figura A.23: Penetración del chorro del inyector Bosch CRI2.18 (𝑇 =
303𝐾,𝑃𝑏 = 70𝑏𝑎𝑟).
Figura A.24: Penetración del chorro del inyector Bosch CRI2.18 (𝑇 =
330𝐾,𝑃𝑏 = 10𝑏𝑎𝑟).
236 Apéndice A. Apéndice
Figura A.25: Penetración del chorro del inyector Bosch CRI2.18 (𝑇 =
330𝐾,𝑃𝑏 = 30𝑏𝑎𝑟).
Figura A.26: Penetración del chorro del inyector Bosch CRI2.18 (𝑇 =
800𝐾,𝑃𝑏 = 30𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.27: Penetración del chorro del inyector Bosch CRI2.18 (𝑇 =
800𝐾,𝑃𝑏 = 50𝑏𝑎𝑟).
Figura A.28: Penetración del chorro del inyector Bosch CRI2.18 (𝑇 =
800𝐾,𝑃𝑏 = 70𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.29: Penetración del chorro del inyector Bosch CRI2.18 (𝑇 =
800𝐾,𝑃𝑏 = 80𝑏𝑎𝑟).
Figura A.30: Penetración del chorro del inyector Bosch CRI2.18 (𝑇 =
950𝐾,𝑃𝑏 = 30𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.31: Penetración del chorro del inyector Bosch CRI2.18 (𝑇 =
950𝐾,𝑃𝑏 = 50𝑏𝑎𝑟).
Figura A.32: Penetración del chorro del inyector Bosch CRI2.18 (𝑇 =
950𝐾,𝑃𝑏 = 70𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.33: Penetración del chorro del inyector Bosch CRI2.18 (𝑇 =
950𝐾,𝑃𝑏 = 80𝑏𝑎𝑟).
A.3.2. Bosch CRI2.22
Figura A.34: Penetración del chorro del inyector Bosch CRI2.22 (𝑇 =
303𝐾,𝑃𝑏 = 30𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.35: Penetración del chorro del inyector Bosch CRI2.22 (𝑇 =
303𝐾,𝑃𝑏 = 50𝑏𝑎𝑟).
Figura A.36: Penetración del chorro del inyector Bosch CRI2.22 (𝑇 =
303𝐾,𝑃𝑏 = 70𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.37: Penetración del chorro del inyector Bosch CRI2.22 (𝑇 =
800𝐾,𝑃𝑏 = 30𝑏𝑎𝑟).
Figura A.38: Penetración del chorro del inyector Bosch CRI2.22 (𝑇 =
800𝐾,𝑃𝑏 = 50𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.39: Penetración del chorro del inyector Bosch CRI2.22 (𝑇 =
900𝐾,𝑃𝑏 = 30𝑏𝑎𝑟).
Figura A.40: Penetración del chorro del inyector Bosch CRI2.22 (𝑇 =
900𝐾,𝑃𝑏 = 50𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.41: Penetración del chorro del inyector Bosch CRI2.22 (𝑇 =
900𝐾,𝑃𝑏 = 70𝑏𝑎𝑟).
A.3.3. Delphi DFI4
Figura A.42: Penetración del chorro del inyector Delphi DFI4 (𝑇 = 303𝐾,𝑃𝑏 =
30𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.43: Penetración del chorro del inyector Delphi DFI4 (𝑇 = 303𝐾,𝑃𝑏 =
50𝑏𝑎𝑟).
Figura A.44: Penetración del chorro del inyector Delphi DFI4 (𝑇 = 303𝐾,𝑃𝑏 =
70𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.45: Penetración del chorro del inyector Delphi DFI4 (𝑇 = 800𝐾,𝑃𝑏 =
30𝑏𝑎𝑟).
Figura A.46: Penetración del chorro del inyector Delphi DFI4 (𝑇 = 800𝐾,𝑃𝑏 =
50𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.47: Penetración del chorro del inyector Delphi DFI4 (𝑇 = 900𝐾,𝑃𝑏 =
30𝑏𝑎𝑟).
Figura A.48: Penetración del chorro del inyector Bosch Delphi DFI4 (𝑇 =
900𝐾,𝑃𝑏 = 50𝑏𝑎𝑟).
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A.4. Sensibilidad a parámetros numéricos
En este apéndice se muestran tos los parámetros numéricos estudiados en
la Sección §5.4.3.
Figura A.49: Ejemplo de la influencia de la resolución de la ecuación de mo-
mento de forma conservativa (𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.50: Ejemplo de la influencia del número máximo de iteraciones en la
resolución de la ecuación de continuidad (𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.51: Ejemplo de la influencia del número de iteraciones en la resolución
de la ecuación de la presión (𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.52: Ejemplo de la influencia del número de ciclos entre los que se
realiza load balancing (𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.53: Ejemplo de la influencia del número de iteraciones en la resolución
de la ecuación de la presión (𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.54: Ejemplo de la influencia del número de Courant–Friedrichs–Lewy
basado en la velocidad del sonido (𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.55: Ejemplo de la influencia del número de Courant–Friedrichs–Lewy
basado en la viscosidad (𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.56: Ejemplo de la influencia del número de Courant–Friedrichs–Lewy
(𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.57: Ejemplo de la influencia del criterio de convergencia para el
algoritmo PISO (𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.58: Ejemplo de la influencia del máximo número de iteraciones en
cada nivel del algoritmo multigrid para la ecuación de la presión (𝑃𝑖 = 1800
𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.59: Ejemplo de la influencia de los factores de under relaxation para
las ecuaciones de la turbulencia (𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.60: Ejemplo de la influencia de los factores de under relaxation para
la ecuación de la presión (𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.61: Ejemplo de la influencia del criterio de convergencia para las
ecuaciones de la turbulencia (𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.62: Ejemplo de la influencia del criterio de convergencia para la
ecuación de continuidad (𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.63: Ejemplo de la influencia del criterio de convergencia para la
ecuación de la presión (𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.64: Ejemplo de la influencia del criterio de convergencia para la
ecuación de momento (𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
A.5. Sensibilidad a parámetros físicos del chorro
En ese apéndice se muestra la totalidad de casos estudiados para el estu-
dio inicial sobre los parámetros físicos del chorro. Debido a la imposibilidad
de llevar a cabo un estudio estadístico con todos estos parámetros se han
seleccionados aquellos más influyentes siguiendo varios criterios. En aquellos
parámetros que apenas han mostrado una influencia en este estudio se ha
seleccionado el valor por defecto. En aquellos casos donde se observa la in-
fluencia de distintos modelos en los que un modelo es una pequeña mejora
respecto al siguiente y la influencia en la simulación es pequeña(e.g. modelos
del coeficiente de arrastre) se ha elegido el modelo que describe con mayor
generalidad la física del problema.
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Figura A.65: Ejemplo de la influencia de una distribución uniforme de parcels
a la salida del inyector, (𝑇 = 303𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.66: Ejemplo de la influencia de una distribución uniforme de parcels
a la salida del inyector, (𝑇 = 950𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.67: Ejemplo de la influencia del parámetro, 𝑐𝑝𝑠, del tiempo de co-
rrelación turbulento (ver Sección 4.4.5) (𝑇 = 303𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70
𝑏𝑎𝑟).
Figura A.68: Ejemplo de la influencia del parámetro, 𝑐𝑝𝑠, del tiempo de co-
rrelación turbulento (ver Sección 4.4.5) (𝑇 = 950𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70
𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.69: Ejemplo de la influencia del parámetro del término fuente de
dispersión turbulenta, 𝑐𝑠, (𝑇 = 303𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.70: Ejemplo de la influencia del parámetro del término fuente de
dispersión turbulenta, 𝑐𝑠, (𝑇 = 950𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.71: Ejemplo de la influencia de la constante de tamaño del modelo
de Kelvin-Helmholtz, 𝐵0, (𝑇 = 303𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.72: Ejemplo de la influencia de la constante de tamaño del modelo
de Kelvin-Helmholtz, 𝐵0, (𝑇 = 950𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.73: Ejemplo de la influencia de la constante de tiempo del modelo
de Kelvin-Helmholtz, 𝐵1, (𝑇 = 303𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.74: Ejemplo de la influencia de la constante de tiempo del modelo
de Kelvin-Helmholtz, 𝐵1, (𝑇 = 950𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.75: Ejemplo de la influencia de la constante de velocidad del modelo
de Kelvin-Helmholtz, 𝐶1, (𝑇 = 303𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.76: Ejemplo de la influencia de la constante de velocidad del modelo
de Kelvin-Helmholtz, 𝐶1, (𝑇 = 950𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.77: Ejemplo de la influencia del uso de una malla especial para la
colisión de parcels, (𝑇 = 303𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.78: Ejemplo de la influencia del uso de una malla especial para la
colisión de parcels, (𝑇 = 950𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.79: Ejemplo de la influencia del refinado en el uso de una malla
especial para la colisión de parcels, (𝑇 = 303𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.80: Ejemplo de la influencia del refinado en el uso de una malla
especial para la colisión de parcels, (𝑇 = 950𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.81: Ejemplo de la influencia de los distintos tipos de colisión entre
parcels, (𝑇 = 303𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.82: Ejemplo de la influencia de los distintos tipos de colisión entre
parcels, (𝑇 = 950𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
266 Apéndice A. Apéndice
Figura A.83: Ejemplo de la influencia de la constante de tamaño del modelo
de Rayleigh-Taylor, 𝐶𝑅𝑇 , (𝑇 = 303𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.84: Ejemplo de la influencia de la constante de tamaño del modelo
de Rayleigh-Taylor, 𝐶𝑅𝑇 , (𝑇 = 950𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.85: Ejemplo de la influencia de la constante de tiempo del modelo
de Rayleigh-Taylor, 𝐶𝐼 , (𝑇 = 303𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.86: Ejemplo de la influencia de la constante de tiempo del modelo
de Rayleigh-Taylor, 𝐶𝐼 , (𝑇 = 950𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.87: Ejemplo de la influencia de la constante de longitud del acopla-
miento de los modelos de atomización de Kelvin-Helmholtz y el de Rayleigh-
Taylor, 𝐶𝑏𝑙, (𝑇 = 303𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.88: Ejemplo de la influencia de la constante de longitud del acopla-
miento de los modelos de atomización de Kelvin-Helmholtz y el de Rayleigh-
Taylor, 𝐶𝑏𝑙, (𝑇 = 950𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.89: Ejemplo de la influencia del coeficiente de arrastre, 𝐶𝐷, (𝑇 =
303𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.90: Ejemplo de la influencia del coeficiente de arrastre, 𝐶𝐷, (𝑇 =
950𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.91: Ejemplo de la influencia del modelo de evaporación, (𝑇 = 950𝐾,
𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.92: Ejemplo de la influencia de la creación de nuevas parcels durante
la atomización, (𝑇 = 303𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.93: Ejemplo de la influencia de la creación de nuevas parcels durante
la atomización, (𝑇 = 950𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.94: Ejemplo de la influencia del exceso del porcentaje másico medio
para la creación de nuevas parcels durante la atomización, (𝑇 = 303𝐾, 𝑃𝑖 =
1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.95: Ejemplo de la influencia del exceso del porcentaje másico medio
para la creación de nuevas parcels durante la atomización, (𝑇 = 950𝐾, 𝑃𝑖 =
1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.96: Ejemplo de la influencia del porcentaje másico de la parcel madre
a la nueva parcel, (𝑇 = 303𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.97: Ejemplo de la influencia del porcentaje másico de la parcel madre
a la nueva parcel, (𝑇 = 950𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.98: Ejemplo de la influencia de los modelos de post-colisión, (𝑇 =
303𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
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Figura A.99: Ejemplo de la influencia de los modelos de post-colisión, (𝑇 =
950𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
Figura A.100: Ejemplo de la influencia de los modelos de dispersión turbulenta,
(𝑇 = 303𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
A.6. Diseño de experimentos y estudio de análisis de la varianza (ANOVA) 275
Figura A.101: Ejemplo de la influencia de los modelos de dispersión turbulenta,
(𝑇 = 950𝐾, 𝑃𝑖 = 1800 𝑏𝑎𝑟 y 𝑃𝑏 = 70 𝑏𝑎𝑟).
A.6. Diseño de experimentos y estudio de análisis
de la varianza (ANOVA)
A.7. ANOVA
El análisis de la varianza, también conocido como ANOVA por su expresión
en inglés (Analysis of Variance), es un conjunto de técnicas que permiten
comparar la media de tres o más poblaciones [1]. El análisis de la varianza,
desarrollado inicialmente por Fisher [2], se basa en separar la variabilidad total
existentes en las muestras de las variables, en diversas componentes y analizar
mediante un contraste de hipótesis, si la aportación relativa de cada una de
estas componentes a la variación total es significativa o no.
Pasando a describir el análisis de la varianza, supondremos que hay varios
factores en estudio, tal como sera el caso en la optimización del chorro diésel.
Siendo 𝑓 el número de factores, cada factor tendrá varios niveles, represen-
tando por 𝑁𝑖 los niveles del factor i. Además, cada factor para cada nivel
tendrá un número de muestras, representando por 𝑛𝑖𝑗 el número de muestras
del factor 𝑖 en el nivel 𝑗. Denotando por 𝑥𝑖𝑗𝑘 la variable medida del factor 𝑖,
al nivel 𝑗 en la muestra 𝑘.
Se definen a continuación una serie de parámetros que serán útiles para la
explicación:
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Parecido al anterior, pero haciendo referencia a la población y no a la
muestra, se define la media poblacional del factor 𝑖 al nivel 𝑗
𝜇𝑖𝑗 (A.5)





Parecido al anterior, pero haciendo referencia a la población y no a la






Contribución del factor 𝑖 al nivel 𝑗
𝛼𝑖𝑗 = 𝜇𝑖𝑗 − ?̄?𝑖 (A.8)
Error del factor 𝑖 al nivel 𝑗 en la muestra 𝑘
𝜖𝑖𝑗𝑘 = 𝑥𝑖𝑗𝑘 − 𝜇𝑖𝑗 (A.9)
Con estas definiciones, se puede escribir 𝑥𝑖𝑗𝑘 de la contribución 𝛼𝑖𝑗 y del
error 𝜖𝑖𝑗𝑘 de la siguiente forma:
𝑥𝑖𝑗𝑘 = 𝜇𝑖 + 𝛼𝑖𝑗 + 𝜖𝑖𝑗𝑘 (A.10)
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(𝑥𝑖𝑗𝑘 − ?̄?𝑖𝑗)2 (A.11)
La expresión de la izquierda se denomina suma total de cuadrados del










De la definición de 𝑆𝑆𝑇𝑖 se deduce que a mayor dispersión mayor valor
de 𝑆𝑆𝑇𝑖, si todas las muestras del factor 𝑖 son iguales a la media del factor 𝑖
entonces sería cero. Sin embargo, el 𝑆𝑆𝑇𝑖 no tiene en cuenta de donde procede
la dispersión, si del nivel o de la muestra tomada. En la expresión de la derecha
en la Ecuación A.11, el primer término sí que tiene en cuenta la variación de
los niveles. Por ello se define como suma de cuadrados debida a los niveles,
representándolo como 𝑆𝑆𝑇𝑖𝑗 , aunque la 𝑗 en este caso sólo haga referencia











Por último, se define la suma residual de cuadrados del factor 𝑖, como la
diferencia de 𝑆𝑆𝑇𝑖 y 𝑆𝑆𝑇𝑖𝑗 :
𝑆𝑆𝐸𝑖 = 𝑆𝑆𝑇𝑖 − 𝑆𝑆𝑇𝑖𝑗 (A.14)
Para el contraste de hipótesis, se considera como hipótesis nula, 𝐻0, que
los niveles no tienen efecto es decir:
𝜇𝑖1 = 𝜇𝑖2 = 𝜇𝑖𝑁𝑗 (A.15)
Bajo estas condiciones, se puede demostrar [1] las siguientes propiedades
de las distribuciones de probabilidad:
𝑆𝑆𝐸𝑖/𝜎
2  𝜒2𝑛𝑖−𝑁𝑖
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Si 𝐻0 es cierta, entonces 𝑆𝑆𝑇𝑖𝑗/𝜎2  𝜒2𝑁𝑖−1
𝑆𝑆𝐸𝑖 y 𝑆𝑆𝑇𝑖 son independiente
Teniendo en cuenta que la variable aleatoria definida como la división de
dos distribuciones 𝜒2 es una distribución F de Snedecor o (Fisher-Snedecor),
se puede concluir que si 𝐻0 es cierta, el siguiente estadístico:
𝐹 = 𝑆𝑆𝑇𝑖𝑗/(𝑁𝑖 − 1)
𝑆𝑆𝐸𝑖/(𝑛𝑖 −𝑁𝑖)
(A.16)
Seguirá una distribución F de Snedecor de (𝑁𝑖 − 1, 𝑛𝑖 − 𝑁𝑖) grados de
libertad. Teniendo esto en cuenta se puede concretar el contraste de hipótesis
de la siguiente manera:
Se acepta 𝐻0 si 𝐹 < 𝐹(𝑁−𝑖−1,𝑛𝑖−𝑁𝑖);𝛼
Se rechaza 𝐻0 si 𝐹 ≥ 𝐹(𝑁−𝑖−1,𝑛𝑖−𝑁𝑖);𝛼
Siendo 𝛼 el nivel de significancia. Es necesario especificar un p-valor, siendo
los valores típicos suelen ser [1]; 0,10, 0,05, 0,01. Se suele considerar en las
publicaciones científicas [3] el valor de 0,01 como muy significativo y el de
0,05 como estadísticamente significativo. Sin embargo, suele haber bastante
confusión en su significado [3, 4], llegando a pensar que un p-valor de 0,01
significa que hay una probabilidad del 1 % de que el resultado esté mal. No
obstante, el p-valor no puede dar por si solo esa clase de información, sólo
puede resumir los datos considerando la hipótesis nula (entre las cuales hay
algunas hipótesis que no se han mencionado directamente, pero van implícitas
en el ANOVA, como la distribución normal, la homocedasticidad entre los
diferentes niveles, ...).
Como se ha mencionado, es imposible por si sólo para el p-valor dar infor-
mación sobre la probabilidad de que el efecto sea real o no. Usando el Teorema
de Bayes, Goodman [5] muestra en un cálculo informal ampliamente usado en
el área de bioestadística que un p-valor de 0,01 puede tener una probabilidad
(con una cuota a priori de uno) de al menos de un 11 % de falsa alarma.
Durante el estudio estadístico que se utiliza en la optimización del modelo
del chorro diésel, el p-valor elegido para los cálculos ha sido de 0,01.
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Como se ha mencionado anteriormente, en el ANOVA es necesario consi-
derar muestras de los distintos factores que intervienen y de sus niveles. Como
los diversos factores son independientes, si se toma una muestra con cada com-
binación posible de factores y niveles, lo cuál se conoce como diseño factorial




Al ser un producto el número de muestras a tomar crece rápidamente con
el número de niveles y factores. Si suponemos que sólo hay dos niveles y veinte
factores, el número de muestras a tomar sería 220 = 1048576, lo cual resultaría
impracticable. Incluso si el número de factores se reduce a diez estaríamos ha-
blando de 210 = 1024 muestras. Por ello, existen técnicas para reducir el diseño
factorial completo a un número de muestras más manejables, aún perdiendo
información, al perder por ejemplo, la propiedad de ortogonalidad entre las
variables (i.e. hay niveles de algunos factores que aparecen en el diseño más
que el resto).
Los diseños óptimos [6] son llamados así porque son óptimos respecto a
algún criterio estadístico y sirven para reducir el número de muestras a tomar.
Mucho de ellos están relacionados con la matriz de información de Fisher 𝑋 ′𝑋.
Se describen a continuación los más comunes:
D-óptimo: Es un criterio popular que tiene como efecto minimizar la
varianza general en la estimación de los coeficientes de regresión. Lo






A-óptimo: Es otro criterio común para reducir el número de muestras,
obteniendo una disminución de la varianza media de los coeficientes de





G-óptimo: Es otro criterio, el cual busca reducir el máximo valor en la
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La generación de un diseño óptimo parte de un diseño factorial completo
y reduce el número de muestras a tomar. La nueva combinación a tomar se
caracteriza por un parámetro, la eficiencia de la misma. La eficiencia es un
parámetro que va de cero a uno y ayuda a elegir entre dos combinaciones con el
mismo número de muestras. En la presente tesis se ha seguido el procedimiento
común de optimizar la tabla respecto al criterio D-óptimo.
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